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a - Coefficient directeur d’une droite
A - Matrice de résolution des équations de la dynamique des gaz
A0 m.s.K1/2.kg-1 Constante décrivant la viscosité dynamique
A1 m.s.K3/2.kg-1 Constante décrivant la viscosité dynamique
A2 m.s.K5/2.kg-1 Constante décrivant la viscosité dynamique
A3 m.s.K7/2.kg-1 Constante décrivant la viscosité dynamique
A4 m.s.K9/2.kg-1 Constante décrivant la viscosité dynamique
alf ° AM Angle vilebrequin
alfcomb ° AM Durée de la combustion
alfdcomb ° AM Angle vilebrequin correspond au début de la combustion
AM - Arbre Moteur
as m.s-1 Célérité du son
aw - Paramètre de la loi de Wiebe
b - Ordonnée à l’origine d’une droite
c m.s-1 Variable caractéristique
course m Course du piston
C - Coefficient de pertes
C+ - Caractéristique correspondant à la valeur propre ( )1l
C0 - Caractéristique correspondant à la valeur propre ( )2l
C- - Caractéristique correspondant à la valeur propre ( )3l
C1 kg.m-1.s-1.K-1/2 Constante décrivant la viscosité dynamique
C2 K Constante décrivant la viscosité dynamique
C3 K Constante décrivant la viscosité dynamique
Cd - Coefficient de décharge
Cda - Coefficient de décharge correspondant à un calcul numérique
Cdi - Coefficient de décharge correspondant à un rapport de débits
Cinst N.m Couple instantané indiqué
CFL - Coefficient de stabilité définit par Courant-Friedrichs-Lewy
Cfrot N.m Couple résistant dû au frottements
colad - Collecteur d’admission
Cp J.kg-1.K-1 Chaleur spécifique à pression constante
Cv J.kg-1.K-1 Chaleur spécifique à volume constant
D m Diamètre
Dm kg.s-1 Débit masse au travers d’un élément
Dtige m Diamètre d’une tige de soupape
e m Epaisseur
ES - Entrée ou sortie d’un tube
I - Matrice identité
dFtube m2 Section élémentaire de la tubulure
f - Coefficient de pertes
F - Vecteur flux relatif à la dynamique des gaz
Filtre - Filtre à air






fpap - Coefficient de pertes au niveau du boîtier papillon
Ftube m2 Section de la tubulure
G m.s-2 Terme résultant des forces de frottement pariétal
h J.kg-1 Enthalpie
ht W.kg-1 Coefficient d’échange thermique
J - Jonction
k - Coefficient d’évolution
K - Coefficient de pertes
L - Coefficient de pertes
Lg m Longueur
Lsoup m Levée d’une soupape
Lsoupmax m Levée maximale d’une soupape
Ltube m Longueur d’une tubulure
m kg Masse
M - Nombre de mailles
mw - Paramètre de la loi de Wiebe
Nrot tr.min -1 Régime moteur
Nu - Nombre de Nusselt
p Pa Pression absolue
Papillon - Boîtier papillon
PCI J/kg Pouvoir Calorifique Inférieur du carburant
Pm m Périmètre mouillé
PME bar Pression Moyenne Effective
PMI bar Pression Moyenne Indiquée
Pq W Puissance due aux échanges de chaleur avec l’extérieur
pthéorique Pa Pression théorique
Pr - Nombre de Prandtl
q - Rapport des débits massiques
qe J.kg-1 Quantité massique de chaleur apportée par l’extérieur
qfct - Limiteur de flux pour la méthode FCT
Qc J Dégagement apparent de chaleur lié à la combustion
Qpa J Pertes thermiques au niveau des parois du cylindre
r J.kg-1.K-1 Constante massique du gaz parfait
rbm - Rapport bielle maneton
rc m Rayon de raccordement de deux tubes
Rcb m Rayon de courbure
Re - Nombre de Reynolds
rendc - Rendement de la combustion
Rendmeca - Rendement mécanique du moteur
rv - Rapport volumétrique
S - Vecteur source lié à W
Scyl m2 Surface du cylindre au cours du cycle






Sgeomax m2 Surface géométrique maximale
SL m Rapport section sur longueur
SLC - Silencieux
Spap m2 Surface géométrique de passage au niveau d’un boîtier papillon
Sv - Vecteur source lié à V
t s Temps
T K Température
Testphase - Condition d’utilisation d’une équation
tstop s Temps d’arrêt de la simulation numérique
Tparoi K Température de paroi
u m.s-1 Vitesse d’écoulement
u+ m.s-1 Variable interne de vitesse
uchoc m.s-1 Vitesse de propagation du choc
Ucl m.s-1 Vitesse dans la couche limite
Ut m.s-1 Vitesse de frottement
V - Vecteur des variables primitives relatif à la dynamique des gaz
Vol m3 Volume
vp - Vecteur propre associé à la valeur propre l
VS - Variation de section
W - Vecteur représentant les inconnues relatives à la dynamique des gaz
Wˆ - Vecteur des variables inconnues suite à l’étape de transport FCT
W
~ - Vecteur des variables inconnues suite à l’étape de diffusion FCT
Wd - Vecteur représentant les inconnues à droite de l’élément considéré
Wg - Vecteur représentant les inconnues à gauche de l’élément considéré
xb - Fraction massique des gaz brûlés dans chaque cylindre
Xcapteur m Position axiale du capteur de pression




a - Incrément en temps des schémas aux différences finies usuels
aa - Accroissement de la variable caractéristique de l
b - Incrément en espace des schémas aux différences finies usuels
g - Rapport des chaleurs spécifiques
d degré Angle de déviation
Dx m Pas de temps
Dt s Pas d’espace
e m Rugosité du matériau
ec Pa Ecart moyen de pression entre la solution analytique et le calcul
z m-1 Coefficient de pertes relatif aux coudes
Q - Courbure






Ll - Longueur adimensionnalisée (par une longueur)
Ls - Surface adimensionnalisée (par une surface)
l m.s-1 Valeur propre
lf W.m-1.K-1 Conductivité thermique du fluide
m kg.m-1.s-1 Viscosité dynamique du fluide
n m2.s-1 Viscosité cinématique du fluide
r kg.m-3 Masse volumique du fluide
S m2 Surface de contrôle
s s.m-1 Rapport du pas de temps sur le pas d’espace
t Pa Contrainte tangentielle de frottement à la paroi
t Pa Tenseur des contraintes
F(q) - Limiteur de pente correspondant à q
Ffct - Flux diffusif pour la méthode FCT
F
~ - Flux antidiffusif pour la méthode FCT
c - Coefficient paramétrique de la viscosité artificielle
y - Rapport des surfaces au niveau des jonctions
W - Longueur adimensionnalisée par un diamètre
wfct - Facteur de pondération pour la méthode FCT





¶ Dérivée partielle par rapport à la variable t
dt
d Dérivée par rapport à la variable t
( )SJ Ordre de grandeur de la variable S
Tfct() Opérateur de transport pour la méthode FCT
u Valeur moyenne de la variable u
u Valeur absolue de la variable u
Indices Signification
(j) jème tubulure de la jonction
adm Admission
atm Atmosphère

















eoe Extrémité ouverte avec écoulement entrant
eos Extrémité ouverte avec écoulement sortant
fa Fin de l’admission
frot Terme lié au frottement pariétal
fuel Carburant
I Positionnement en espace dans la tubulure discrétisée
init Initial
int Point de passage intermédiaire
filtre Filtre à air
jonct Jonction
jonct i ième valeur caractérisant la jonction
pap Boîtier papillon
pot Pot de détente ou silencieux
rbr Rétrécissement brusque avec onde réfléchie
rbt Rétrécissement brusque avec onde transmise
sad Soupape d’admission
saee Ecoulement entrant dans une tubulure au niveau d’une soupape d’admission
saes Ecoulement sortant d’une tubulure au niveau d’une soupape d’admission
sees Ecoulement sortant d’une tubulure au niveau d’une soupape d’échappement
seee Ecoulement entrant dans une tubulure au niveau d’une soupape d’échappement
sec Soupape d’échappement
soup Soupape
Soup ext Dimension extérieure d’une soupape
soup int Dimension intérieure d’une soupape
T Jonction type T
tube Tube
u Gaz frais
Y Jonction type Y
Exposants Signification
+ Référence à la caractéristique C+
- Référence à la caractéristique C-
0 Référence à la caractéristique C0
(k) kème valeur








Dans le domaine de la propulsion automobile, l’apparition de normes de plus en plus sévères
concernant la pollution a conduit à concevoir des Moteurs à Combustion Interne qui doivent
abaisser leurs émissions polluantes (HC, NOx, CO et suies) mais également réduire leurs
consommation en carburant. Cette évolution passe notamment par une maîtrise accrue de la
combustion. Si les systèmes d’introduction en carburant ont beaucoup évolué ces dernières années
(injection multipoints puis injection directe pour les moteurs à allumage commandé ; injection par
rampe commune et injecteurs pompes pour les moteurs Diesel), l’admission et l’échappement des
cylindres sont toujours réalisés par le biais des soupapes. Ces dernières sont reliées aux circuits
d’admission et d’échappement qui sont constitués d’éléments très variés : tubulure droite, coude,
jonction, collecteur, boîtier papillon,… Or la disposition et le dimensionnement de ces éléments ont
une importance capitale dans le remplissage des cylindres en raison du caractère instationnaire et
compressible des écoulements dans les circuits d’admission et d’échappement. Les différences de
comportement selon les cylindres peuvent, à terme, nuire à la fiabilité du fonctionnement du
moteur. Les motoristes s’attachent à atténuer les effets de ces phénomènes pour améliorer,
notamment, le remplissage des cylindres mais également les écoulements dans les tubulures
d’admission et d’échappement qui sont à l’origine des principales sources d’excitation acoustique
[1]. Ces écoulements peuvent être étudiés au moyen de codes de calcul de type CFD. Toutefois,
lorsque l’on souhaite étudier un système énergétique complet comme un Moteur à Combustion
Interne, ces techniques ne sont plus adaptées en raison de la complexité et de la diversité des
éléments rencontrés. L’utilisation de codes de calcul basés sur une approche système permet par
contre d’avoir une vue globale du fonctionnement d’un moteur. Pour les tubulures d’admission et
d’échappement, l’écoulement suit en général une direction privilégiée et le recours à une approche
unidimensionnelle peut être envisagée. Toutefois, des difficultés persistent notamment concernant
les singularités correspondant aux liaisons entre les tubulures.
L’objectif de cette thèse est de développer de nouveaux modèles représentatifs de ces singularités.
Ces modèles seront ensuite intégrés dans le code de calcul SELENDIA développé par le laboratoire
[2] [3] [4] permettant ainsi de mieux comprendre les interactions entre les ondes de pression et le
fonctionnement du moteur. Dans cette perspective, cette thèse est conduite en s’appuyant sur un
examen bibliographique (Chapitre I) dans lequel l’accent est mis sur les différentes méthodes de
résolution des équations de la dynamique des gaz, ainsi que sur les modélisations existantes des
singularités. Le deuxième chapitre présente les principaux outils qui permettent de caractériser
complètement les tubulures d’admission et d’échappement. Les essais numériques, à travers le code
de calcul Fluent, et les résultats expérimentaux obtenus sur banc d’essais permettent alors de
comprendre, d’analyser et de caractériser la singularité étudiée. Une présentation du banc d’essais
moteurs ainsi que du moteur test étudié est également effectuée. La méthodologie de travail y est
présentée ainsi que les évolutions apportées au code de calcul SELENDIA afin de l’utiliser dans le
cadre d’une simulation d’un moteur à allumage commandé. Après avoir choisi un schéma
numérique approprié (Chapitre III), les outils mis à disposition sont alors utilisés pour caractériser
les différents éléments constitutifs d’un ensemble tubulaire. Par la suite, les singularités
géométriques ainsi que les singularités propres au moteur test (Chapitre IV) sont étudiées.
Finalement, le chapitre V présente l’introduction des modèles développés dans le code SELENDIA








L’existence des ondes de pression au sein des tubulures des moteurs à combustion interne est
liée au caractère naturellement instationnaire du fonctionnement des moteurs. L’ouverture et la
fermeture périodique des soupapes d’admission et d’échappement, les variations périodiques du
volume des cylindres liées au mouvement des pistons, sont autant de sources de non stationnarité
qui donnent naissance aux ondes. Les modélisations des singularités qui perturbent la propagation
de ces ondes devraient donc aussi prendre en compte ces instationnarités bien que cela soit
relativement rare dans la plupart des analyses.
En conséquence, et compte tenu de l’objectif principal de cette thèse, l’examen bibliographique
est centré sur les connaissances relatives aux phénomènes de la dynamique des gaz, et sur les
moyens de d’évaluer la propagation des ondes de pression. Les informations sélectionnées peuvent
être décomposées en quatre parties :
· les principaux phénomènes physiques caractérisant la propagation des ondes et
leurs mises en équations.
· les techniques de résolution de ces équations.
· les différentes modélisations liées aux singularités géométriques dans les conduites
d’admission et d’échappement.
· les moyens d’estimation du fonctionnement d’un moteur à combustion interne.
Chapitre I
32
I.1. - MODELISATION DES PHENOMENES PHYSIQUES DECRIVANT LA
DYNAMIQUE DES GAZ
I.1.1. - Mise en équations
L’ouverture et la fermeture des soupapes d’admission et d’échappement dans un moteur à
combustion interne génèrent des ondes de pression qui se propagent dans les circuits d’admission et
d’échappement. L’écoulement des gaz étant de nature instationnaire et compressible, ces phénomènes
affectent de manière significative le remplissage des cylindres : certains peuvent bénéficier d’une
suralimentation naturelle tandis que d’autres subissent une perte d’alimentation en air. Ces différences
de comportement peuvent, à terme, nuire à la fiabilité du fonctionnement du moteur mais également
engendrer des problèmes de vibrations du moteur, de surconsommation ou d’accroissement de la
pollution. Pour étudier l’influence de ces écoulements sur les performances globales du moteur, il
convient tout d’abord de définir les notations et hypothèses qui permettent de décrire les phénomènes
de propagation d’ondes.
Les écoulements dans les systèmes d’admission et d’échappement peuvent être fortement
multidimensionnels. Cependant, ceux-ci sont souvent simplifiées en considérant l’écoulement comme
étant quasi-unidimensionnel [5]. Les équations d’un tel type d’écoulement sont établies à partir de la































































La section des différentes tubulures des circuits d’admission et d’échappement des moteurs à
combustion interne est supposée variable de façon continue et uniquement d’un point de vue
longitudinal. La seule composante de vitesse est la vitesse axiale et les différentes variables
représentatives de l’écoulement et de l’état thermodynamique du fluide évoluent spatialement
uniquement en fonction de la variable d’espace longitudinale [6]. En réalité, les variables sont des
















Dans ce mémoire, il sera volontairement omis de noter ces variables comme des valeurs moyennes
et ceci dans le but d’alléger l’écriture des différents principes. On désignera également par onde de
choc, toute onde de compression présentant une discontinuité spatiale.
Le fluide sera considéré comme visqueux, c’est-à-dire, que l’écoulement est soumis à des tensions
de cisaillement et à un frottement avec les parois du tube où se produit l’écoulement. Ce dernier peut
également être soumis à des échanges de chaleur, soit avec le milieu extérieur par l’intermédiaire des
parois, soit dus à des réactions chimiques au sein du fluide.
En tenant compte du caractère instationnaire de l’écoulement dans les conduites d’admission et
d’échappement des moteurs à combustion interne, le problème revient à déterminer quatre fonctions
de deux variables indépendantes (le temps et l’espace). Ces fonctions définissant l’état du fluide
constituent les valeurs moyennes de quatre grandeurs physiques dans une section d’aire géométrique, à
savoir : la pression, la masse volumique, la vitesse et la température du fluide. Il est donc nécessaire de
disposer de quatre équations pour former le système.
Les trois premières équations sont des équations aux dérivées partielles du premier ordre par
rapport aux deux variables temps et espace et elles représentent les équations fondamentales de la
dynamique des gaz. A ceci, s’ajoute l’équation d’état du fluide. Le problème est donc entièrement
défini sous condition de connaître l’état initial de l’écoulement en tous points de l’espace ainsi que les
conditions aux limites à chaque instant.
La première équation appelée équation de continuité, correspond à un bilan massique [7]. Ce














La seconde équation correspond à un bilan de la quantité de mouvement qui prend dans le cas d’un
écoulement unidimensionnel la forme suivante [8] :



























La grandeur G représente le terme résultant des forces de frottement pariétal. Elle permet de
prendre en compte la contrainte de cisaillement due à la viscosité du fluide. La prise en compte du
signe de la vitesse d’écoulement du fluide (à l’aide de valeurs absolues) permet de s’assurer que la
force G est en opposition permanente avec le sens d’écoulement du fluide.
La dernière équation relative à la dynamique des gaz correspond à un bilan énergétique qui se
































































Dans cette écriture, la puissance calorifique cédée (ou gagnée) par l’extérieur est prise en compte
mais pas la puissance des forces de contact (frottements).
L’équation d’état utilisée dans la littérature pour l’étude des écoulements dans les tubulures
d’admission et d’échappement des moteurs à combustion interne correspond à l’équation des gaz
parfaits (équation (I-10)). La chaleur spécifique à pression constante (Cp) est considérée comme étant
une valeur fixe et non pas comme une variable dépendant soit de la température ou soit de la






Les trois équations de la dynamique des gaz peuvent alors s’écrire sous une forme simplifiée en



































































































































Dans le cas particulier d’une géométrie sans variation de section, en considérant qu’il n’y a aucun
échange de chaleur avec l’extérieur et que la contribution due aux frottements reste nulle conduit à un
vecteur source S nul. L’équation vectorielle ainsi obtenue correspond aux équations
unidimensionnelles d’Euler [10]. Cette présentation des équations est alors dite conservative.
La forme décrite précédemment est utilisée pour la résolution des équations de la dynamique des
gaz en utilisant une discrétisation des équations. Cependant, il existe une autre écriture, non-
conservative, qui est utilisée avec la ²Méthode des Caractéristiques² (qui sera présentée par la suite).




















































































Les grandeurs contenues dans le vecteur V sont appelées ²variables primitives².
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Le passage d’une écriture multidimensionnelle à partir de la formulation intégrale eulérienne locale
à une écriture quasi-unidimensionnelle revient à négliger certains phénomènes de dissipation
d’énergie. Afin de connaître les conséquences d’une telle simplification, Bulaty et Niessner [11] se
sont intéressés aux termes de viscosité interne du fluide et à la conduction dans le fluide. Ils ont alors
développé le terme source des équations de la dynamique des gaz dans le cas d’un écoulement 1D en



































































Bulaty et Niessner [11] proposent de remplacer ces variables par des valeurs moyennes
représentatives du fonctionnement d’un moteur à combustion interne. En utilisant les unités




















Au vu de ces résultats, il apparaît que les termes de dissipation d’énergie par conduction dans le
fluide et due à la viscosité interne du fluide sont négligeables par rapport aux termes de dissipation
d’énergie par frottement pariétal et par échange de chaleur avec l’extérieur. Par conséquent, l’étude
des phénomènes de propagation d’ondes de pression au sein des tubulures d’admission et
d’échappement des moteurs à combustion interne est réalisée en supposant que les principaux
phénomènes de dissipation d’énergie sont dues aux frottements avec les parois et aux échanges de
chaleur avec l’extérieur.
I.1.2. - Caractéristiques des gaz
Afin de définir complètement le fluide, il est important de connaître toutes les caractéristiques des
gaz présents dans les tubulures d’admission et d’échappement des moteurs à combustion interne. De
nombreuses lois de comportement concernant la viscosité dynamique du fluide sont présentées dans la
littérature mais aucune comparaison de ces différentes formulations n’a été publiée. Un certain nombre
de résultats expérimentaux (Idel’cik [12] et Weast [13]) sont utilisés pour déterminer la loi présentant
































Figure I-1. Comparaison de modèles de viscosité dynamique avec des résultats expérimentaux
La Figure I-1 présente une comparaison entre ces différentes lois de comportement. Liepmann et
Roshko [14] ainsi que Bernheim [15] ont utilisé une loi basée sur la théorie cinétique des écoulements.
La viscosité et la température sont alors reliées par une loi en puissance décrite par l’équation (I-21). Il
apparaît cependant que ce type de modèle n’est pas représentatif pour des températures supérieures à
500 K. L’équation (I-22) est une formulation empirique établie à partir de résultats expérimentaux par
Zucrow et Hoffman [16]. La loi ainsi obtenue est difficile à utiliser car elle suppose la connaissance de
nombreux paramètres. Elle fournit néanmoins de bien meilleurs résultats que la précédente
formulation pour des valeurs de températures élevées mais le comportement de cette loi est incorrect
pour des températures basses. Winterbone et Pearson [10] suggèrent, quant à eux, d’utiliser la loi de
Sutherland, équation (I-23), à deux coefficients. Ce choix semble pertinent car les résultats sont


































































































Winterbone et Pearson [10] précisent tout de même dans leur étude que la viscosité dynamique de
l’air peut être utilisée aussi bien pour la résolution des équations de la dynamique des gaz au sein des
tubulures d’admission, qu’au niveau des tubulures d’échappement car la masse des gaz d’échappement
pour un moteur à allumage commandé est composée de plus de 70 % d’azote.
I.1.3. - Détermination du coefficient de frottement pariétal
Le coefficient de frottement moyen se définit comme étant le rapport entre la contrainte









La formulation du coefficient de frottement dépend de la nature de l’écoulement. Si le nombre de
Reynolds est faible (inférieur à 2000), l’écoulement est laminaire et les pertes par frottement peuvent
être déterminées à l’aide de la formule de Darcy comme Trojette [19] l’a présenté. Cependant, ce cas
de figure est assez rare dans les tubulures des moteurs à combustion interne. L’écoulement est plus
généralement turbulent. Aujourd’hui de nombreuses formulations du coefficient de frottement sont
utilisées dans ce cas de figure. Il est alors intéressant de les comparer entre elles afin de connaître leurs
différences. Pour les conduites lisses, la formule empirique de Blasius peut être utilisée (équation
(I-26)) à condition que le nombre de Reynolds soit inférieur à 5000.
( ) 4/1frot Re100f -×= (I-26)
Pour des nombres de Reynolds plus élevés, toutes les lois de comportement font intervenir la
notion de rugosité relative (rapport entre la rugosité et le diamètre de la canalisation) car la qualité des
surfaces des conduites a une influence sur la dissipation d’énergie. La formule de Colebrook [20] a
ainsi été établie (équation (I-27)).
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Figure I-2. Comparaison de différents modèles de coefficient de frottement
L’utilisation dans un code de calcul de cette équation passe par une procédure itérative et augmente
le temps de calcul. Afin d’éviter cela, Swamee et Jain [21] ont développé une nouvelle relation,
l’équation (I-28), basée sur une approximation mathématique de la formule de Colebrook. D’un autre
coté, Takizawa et al. [22] utilisent une relation différente, équation (I-29), où l’influence de la rugosité
est négligée. Toutefois les conséquences quant aux choix de ce modèle ne sont pas connues tout
comme les hypothèses permettant d’obtenir cette loi. Quant à Trojette [19] , il définit une relation liant
le coefficient de frottement au nombre de Reynolds pour une rugosité dite usuelle, sans pour autant
fournir de valeur numérique sur cette dernière grandeur. La Figure I-2 permet de constater que les
























































Toutes ces lois de comportement du coefficient de frottement ont été déterminées à partir de
simulations numériques ou bien d’essais expérimentaux en considérant un écoulement stationnaire. Il
convient d’effectuer une étude avec un écoulement instationnaire afin de déterminer l’influence du




I.1.4. - Modélisation des échanges thermiques
Dans la littérature, il est d’usage de considérer que les échanges thermiques (noté qe) pour un
écoulement instationnaire, sont similaires à ceux d’un écoulement stationnaire [23], ce qui permet










Une des premières méthodes consiste à effectuer une analogie de Reynolds entre les échanges






Winterbone et Pearson [10] estiment que cette modélisation est suffisante pour une première
approche en ce qui concerne les échanges thermiques. Ils précisent également qu’un modèle plus
sophistiqué peut être exigé lorsque la simulation des transferts thermiques est le principal objectif,
comme, par exemple, pour déterminer les performances d’un catalyseur. A cet effet, d’autres modèles
ont été établis par différents auteurs. Une analyse dimensionnelle [19] montre que les échanges
thermiques peuvent être décrits par une équation reliant les nombres de Reynolds, de Nusselt














Incropera et Dewitt [24] 4,08,0 PrRe023,0Nu ××=
Douglas et al. [25] 8,0Re02,0Nu ×=
Douglas et al. [25] 7,0Re0675,0Nu ×=
Meisner et Sorenson [26] 769,0Re0774,0Nu ×=
Caton et Heywood [29] 8,0Re258,0Nu ×=








Tableau I-1. Diverses formulations du nombre de Nusselt pour la détermination du coefficient ht
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Connaissant le nombre de Nusselt, il est alors possible de déterminer le coefficient d’échange
thermique. Pour cela, différentes formulations sont disponibles comme indiqué dans le Tableau I-1.
Dans des conditions normales de fonctionnement du moteur à combustion interne, le nombre de
Prandtl reste quasiment constant et avoisine 0,7 [28]. Ceci permet de constater que les différents
modèles restent malgré tout similaires, à l’exception de celui de Caton et Heywood [29]. Ce dernier a
en fait été établi dans un premier temps afin de modéliser les échanges thermiques au niveau des
soupapes d’échappement où le niveau de turbulence plus élevé facilite les échanges thermiques. Par
conséquent, cette loi ne semble pas adapté pour notre étude.
La plupart des auteurs [5] [9] montrent que ces phénomènes ont peu d’influence sur l’étude de la
propagation des ondes de pression dans les systèmes d’admission et d’échappement des moteurs à
combustion interne.
I.2. - METHODES DE RESOLUTION NUMERIQUE
De façon générale, il est impossible d’obtenir une solution analytique du problème décrit par les
équations de la dynamique des gaz sauf pour quelques cas particuliers. Pour cette raison des
techniques de résolutions ont été développées comme la méthode acoustique et la méthode des
caractéristiques. Par la suite, face à l’évolution de l’informatique, des techniques de résolutions
numériques ont été mises en place. Toutes ces méthodes partant du même système d’équations, elles
ne peuvent se différencier que par le degré de simplification des hypothèses qu’elles supposent, par
leurs limites d’utilisation et par la discrétisation introduite. Les comparaisons entre schémas
numériques sont faites en considérant un écoulement unidimensionnel, instationnaire, non visqueux,
sans échange de chaleur avec l’extérieur et s’effectuant au sein d’une tubulure à section constante.
Ceci implique que le vecteur source reste nul.
I.2.1. - Méthode acoustique
L’hypothèse de perturbations faibles autour d’une situation d’équilibre initiale de l’écoulement
d’un fluide dans un tuyau fournit une vision globale du phénomène propagatif qui naît de la rupture de
cet équilibre. Cette approche, dite de l’acoustique, conduit à résoudre un système d’équations
linéarisées [30]. Elle permet alors d’avoir une vision générale sur les phénomènes de propagation
d’ondes. Cependant, cette technique de résolution est plutôt adaptée à la résolution des équations de la
dynamique des gaz pour des amplitudes d’ondes de pressions négligeables face à la pression moyenne,
ce qui n’est pas le cas au sein des tubulures des moteurs à combustion interne [31]. De plus, la
présence d’ondes de chocs entraîne la présence d’effets non linéaires importants [32]. Pour ces raisons,
la méthode acoustique ne sera pas utilisée dans notre étude. Chronologiquement, cette approche fut la
première établie d’où l’utilisation abusive du terme étude acoustique en ce qui concerne l’étude des
phénomènes de propagation d’ondes de pression dans les tubulures d’admission et d’échappement des
moteurs à combustion interne.
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I.2.2. - Méthode des caractéristiques
La méthode des caractéristiques s’appuie sur la transformation d’un système d’équations aux
dérivées partielles (dynamique des gaz) en un système d’équations aux dérivées ordinaires. Ainsi, il
est possible d’obtenir trois directions caractéristiques C0, C+ et C- (Annexe 1). L’idée alors pressentie
avec cette méthode était de représenter facilement les caractéristiques [33] [34] du fait de la simplicité
des équations alors obtenues (voir Tableau I-1). Lorsque l’écoulement est isentropique et que le fluide
est considéré comme un gaz parfait, l’équation de compatibilité de la caractéristique C0 est dégénérée.













































Tableau I-2. Equations à résoudre par la méthode des caractéristiques
Une extension a par la suite été développée afin de prendre en compte les variations de sections, les
frottements et les échanges thermiques [5]. Cependant, cette méthode présente un inconvénient
majeur. Il faut à chaque instant connaître l’état du système afin de savoir si un choc apparaît ou non.
En effet, à l’apparition d’un tel type d’onde, les caractéristiques se croisent. Il n’y a donc plus unicité
de la solution et cette méthode n’est plus utilisable directement. Il faut alors faire appel aux équations
de choc (Rankine-Hugoniot) et maintenir un couplage entre les deux résolutions. Ceci reste assez
contraignant surtout si plusieurs ondes de chocs se propagent dans la canalisation.
I.2.3. - Techniques de résolution numérique
I.2.3.1. - Notions fondamentales
L’utilisation d’un schéma de résolution numérique pour l’étude d’un système d’équations nécessite
d’évaluer si ce schéma modélise bien le système réel. Pour cela, on définit dans le cas des équations
linéaires les notions d’erreur (de troncature), de consistance, de convergence et de stabilité. Cependant,
s’il est possible d’étendre les définitions d’erreur et de consistance à un système non linéaire, ce n’est
pas le cas pour la stabilité. La méthode la plus simple est de définir un critère de stabilité linéaire
locale [32]. De plus, d’après la théorie de Lax [6], l’analyse de la stabilité fournit aisément les
conditions nécessaires et souvent suffisantes pour que l’étude de la convergence soit superflue.
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La stabilité assure que le calcul peut être effectué sans que les erreurs introduites par la
discrétisation ne soient amplifiées indéfiniment. L’analyse de la stabilité a été proposée par Von
Neumann [32] en effectuant une analyse harmonique. Ainsi, le pas en espace, noté Dx, et le pas de



















Dans le cadre d’équations linéaires, le coefficient CFL est égal à l’unité. Les équations rencontrées
ici n’étant pas linéaires, ce coefficient suffit à fixer le critère de stabilité et dépend alors du schéma
numérique utilisé. Il correspond alors à un indicateur de rapidité de résolution du fait qu’il fixe la
valeur du pas de temps.
I.2.3.2. - Schémas aux différences finies usuels
La résolution des équations de la dynamique des gaz peut se faire par l’utilisation de schémas aux
différences finies de type prédicteur-correcteur, appelés schémas Sab [36]. Cette classification permet
de rassembler un certain nombre de schémas grâce à l’utilisation de deux coefficients a et b (voir
Figure I-3 et Tableau I-3) caractérisant le point où est calculé le prédicteur (équation (I-38)) avant
l’utilisation du correcteur (équation (I-39)). Lerat et Peyret [32] [36] indique que ce type de schéma















( ) ( )nin 1in 1inini FFWW1W~ -×s×a-×b+×b-= ++a+b+ (I-38)


















































Lax-Wendroff [37] 0,5 0,5
Rubin et Burstein [38] 1 0,5
Lerat et Peyret [36] 2/51+ 0,5
Mac Cormack 0 [32] 1 0
Mac Cormack 1 [32] 1 1
Tableau I-3. Différents types de schémas prédicteur-correcteur
Corberán et Gascón [39] montrent que les schémas de Lax-Wendroff et de Mac Cormack
présentent des instabilités numériques lors de l’étude de la propagation d’une onde de choc dans une
conduite cylindrique à section constante. Vandevoorde et al. [40] précisent que cette catégorie de
schémas présentent des résultats très similaires. Cependant, les schémas de MacCormack ayant été
développés pour un sens d’écoulement déterminé, ce type de schéma ne peut être utilisé dans le cas
d’une application moteur où le sens d’écoulement peut s’inverser. De plus, le schéma de Lerat et
Peyret à été développé afin d’optimiser la modélisation d’une onde de compression et non d’une onde
de détente où des instabilités peuvent se présenter [32]. Cette catégorie de schéma peut ne pas être
suffisante et des techniques de réduction des instabilités numériques ont été développées. Il aurait été
tout de même souhaitable de connaître parmi cette classe de schéma celui qui présente le meilleur
comportement et ce afin de lui appliquer directement ces nouvelles techniques.
I.2.3.3. - Viscosité artificielle
Dans le cas des schémas stables linéairement, il est d’usage d’introduire une viscosité artificielle
(ou pseudo-viscosité) qui permet d’une part d’amortir notablement les oscillations parasites (qui
apparaissent en particulier dans les profils de chocs) et d’autre part d’éviter l’apparition d’instabilités
numériques. Les oscillations parasites sont dues aussi bien à la nature dispersive d’une partie (quasi-
linéaire) de l’erreur de troncature qu’à la nature anti-dissipative d’une partie non-linéaire de cette
erreur. Dans ces deux cas, l’adjonction d’une viscosité artificielle, en améliorant les propriétés
dissipatives du schéma, permet un amortissement notable, sinon la disparition complète, des
oscillations parasites. En outre, l’adjonction d’un terme de viscosité artificielle permet, en rendant
dissipatif un schéma qui ne le serait pas, le calcul de solutions faibles vérifiant la condition d’entropie
(solutions avec chocs). Les propriétés que l’on peut requérir pour une viscosité artificielle sont [32] :
· provoquer un effet dissipatif.
· ne pas altérer la précision du schéma originel.
· ne jouer que dans les zones à fort gradient et s’annuler dans les régions où la solution
est constante.
· donner une structure de choc correcte, c’est-à-dire compatible avec les relations de
Rankine-Hugoniot.
· ne pas étaler le choc sur un trop grand nombre de points.
· jouer, dans le cas d’un système, sur toutes les composantes.
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Etant donné la complexité des formules décrivant la viscosité artificielle (qui entraîne une
augmentation du temps de calcul), Richtmyer et Morton [41] ont proposé une viscosité artificielle
simplifiée en négligeant les variations de la vitesse du son. En utilisant cette approche dans le cas des
schémas aux différences finies à deux pas, Lapidus [41] a proposé une forme de viscosité artificielle
de la forme suivante :



























































































Le critère de stabilité est alors respecté si le coefficient de CFL est choisi de façon à respecter la
relation (I-42). Ce critère est plus restrictif que la condition de Courant-Friedrichs-Lewy. Cependant,
Peyret [32] indique que dans le cas d’écoulements unidimensionnels avec des ondes de choc
d’intensité modérée, il est possible de dépasser ce critère. Malheureusement, il ne fournit aucune
justification sur cette affirmation. En outre, Fletcher [42] annonce que la viscosité artificielle diminue
de manière significative les instabilités numériques mais sans pour autant les supprimer complètement.
Aucun résultat ne montre l’influence du coefficient de viscosité artificielle sur le résultat final et dans













I.2.3.4. - Compression artificielle
L’amortissement des oscillations numériques peut également se faire par l’ajout d’un terme diffusif
dans les équations de la dynamique des gaz, plutôt que dans le schéma de résolution numérique lui-
même. C’est le principe de la méthode à compression artificielle (ACM) présentée par Harten [43].
Niessner et Bulatty [11] montrent que si cette technique donne des résultats satisfaisants pour des
écoulements simples (comme pour un tube à chocs), ce n’est pas le cas pour des géométries plus
complexes où les discontinuités de température ne sont pas représentatives de la réalité. Pour cette
raison, ce type de schéma ne sera pas utilisé pour la détermination des ondes de pression dans les
tubulures des moteurs à combustion interne présentés dans cette étude.
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I.2.3.5. - Méthode de transport de flux corrigés
Les méthodes de transport de flux corrigés (notés FCT) consistent à transporter l’information d’un
instant n à un instant n+1 en corrigeant les flux F(W) de l’équation (I-11) afin de profiter au mieux des
avantages des schémas du premier ordre (monotones mais diffusifs) et des schémas du second ordre
(plus précis mais dispersifs) [44] [45]. Ils effectuent une moyenne pondérée de ces deux solutions tout
en conservant la précision et la monotonie. Cette technique se décompose en trois opérations :
· Le transport qui consiste à utiliser un schéma aux différences finies usuelles à un ou
deux pas de temps [46].
· La diffusion qui permet d’éliminer les instabilités numériques dues à une interpolation
linéaire [47].












Tableau I-4. Conditions de stabilité suivant le type de schéma FCT retenu
La méthode est présentée dans son intégralité en Annexe 2. Niessner et Bulaty [47] ont effectué
une étude sur la stabilité et ont obtenu les résultats présentés dans le Tableau I-4. Cependant, ils
précisent qu’au delà d’un nombre de CFL supérieur à 0,866, il est impossible d’éliminer complètement
toutes les instabilités numériques. Le gain en temps de calcul alors obtenu avec un opérateur diffusif
de type smoothing est fortement réduit. De leurs coté, Corberán et Gascón [39] ont effectué des calculs
afin de comparer le schéma de Lax-Wendroff à deux pas de temps et un schéma avec un opérateur
diffusif de type damping et un opérateur antidiffusif de type naive. Les résultats obtenus avec la
méthode FCT sont très intéressants du fait qu’elle supprime complètement les oscillations numériques
contrairement au schéma de Lax-Wendroff. Il est simplement regrettable que le nombre de CFL utilisé
pour ces calculs ne soit pas mentionné car il est alors impossible de connaître à quel prix (d’un point
de vue temps) ce résultat est obtenu. Vandevoorde et al. [40] confirment que cette amélioration de
suppression des oscillations numériques est importante par rapport à la méthode de Lax-Wendroff
mais précisent cependant que cette méthode a une insuffisance importante. La propriété conservative
est perdue. Ceci implique que les oscillations numériques sont correctement éliminées pour le calcul
des ondes de pression dans le cas d’une tubulure à section constante mais du fait que l'algorithme FCT
ne peut faire la distinction entre les oscillations numériques qui ne sont pas physiques et les
oscillations dues à des gradients de pression dans la solution, les opérations de diffusion et
d’antidiffusion sont appliquées de la même façon.
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Ces techniques ne seront donc pas utilisées pour notre étude car la section tubulaire n’est pas
constante (d’où la présence de gradients de pression) et que par conséquent certains phénomènes
physiques seraient amoindris par le schéma numérique lui-même.
I.2.3.6. - Les solveurs de Riemann
Le problème de Riemann consiste à résoudre les équations de la dynamique des gaz avec une
discontinuité initiale du vecteur d’inconnues. Godunov [49]  [50] proposa un moyen de combiner
l’utilisation de l’information caractéristique avec une formulation conservative. Au lieu de considérer
les caractéristiques issues de l’instant n+1, Godunov suggéra de résoudre des problèmes de Riemann
en se basant sur les caractéristiques issues de l’instant n, voir Figure I-4.
Figure I-4. Principe de la méthode de Godunov [49]
































Plusieurs schémas sont basés sur cette méthode. L’un d’entre eux consiste à linéariser localemenent
le problème de Riemann à l’interface i + ½, et à résoudre par la suite ce problème de façon exacte.
C’est un schéma explicite du premier ordre, appelé schéma de Roe [51]  [52]. Cette linéarisation,
choisie de telle sorte que le système discret soit conservatif, est qualifiée de moyenne de Roe et








































Le flux numérique de la méthode de Godunov peut alors se mettre sous la forme suivante en
considérant que le vecteur propre vp(p) est associé à la valeur propre l(p), que a(p) correspond à
l’accroissement de la variable caractéristique de l(p) et que (l(p))g correspond au calcul de la valeur
propre à gauche de l’élément considéré [51] :






























Dans cette catégorie de technique de résolution numérique, le schéma de Roe fut le premier à être
utilisé et ce au dépend du schéma de Osher [53]  [54] qui lui consiste à résoudre le problème de
Riemann de façon approchée. En fait, ce dernier schéma est décrit de façon plus simple [54] mais reste
cependant équivalent au niveau précision et temps de calcul au schéma de Roe. L’un des autres
solveurs de Riemann, développé par Harten-Lax-Leer et noté HLL, fait également appel à la méthode
de Godunov [55] [56] [57]. C’est également un schéma explicite du premier ordre. Dans un premier
temps les valeurs des vitesses au milieu de l’élément considéré sont calculées à partir d’une moyenne



















Le flux numérique de la méthode de Godunov peut alors se mettre sous la forme :
( ) ( )
( ) ( )
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Ces schémas sont définis au premier ordre en espace et en temps. Une augmentation de l’ordre de
précision en espace implique l’utilisation d’une méthode d’interpolation à variation totale diminuante
(TVD) [58]. Ceci permet de s’assurer que les maximas locaux ne peuvent augmenter et que les
minimas locaux ne peuvent diminuer. Cette reconstruction (en espace) est effectuée sur les variables
conservatives. Des grandeurs ponctuelles sont ainsi caractérisées à partir de grandeurs moyennes
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définies dans le volume de contrôle, à gauche et à droite de l’interface considérée (voir Figure I-5), par
les équations suivantes :






WWg -×qF×+= ++ (I-52)






WWd +++++ -×qF×-= (I-53)
Figure I-5. Représentation des éléments de contrôle
Cette méthode utilise un limiteur de pente du schéma numérique, appelé F (q), où q représente la











Minmod [59] : ( ) ( )( )1,min,0max q=qF (I-55)
Superbee [60] : ( ) ( ) ( )( )2,min,1,2min,0max qq=qF (I-56)











Par la suite, il suffit de substituer Wgi+½ à Wi et Wdi+½ à Wi+1 dans toutes les équations relatant les

































































Les schémas de Roe et de HLL sont utilisés sans qu’aucune étude comparative n’ait été faite entre
eux deux. Il apparaît nécessaire de connaître les capacités de chacun des deux schémas tant au niveau
de la précision obtenue que du temps de calcul nécessaire à la résolution. Par ailleurs, une étude
comparative entre les différents limiteurs de pente permettrait également de choisir le plus adapté aux
besoins de cette étude.
I.3. - MODELISATION DES SINGULARITES GEOMETRIQUES
La simulation des écoulements au sein des tubulures d’admission et d’échappement des moteurs à
combustion interne passe par l’utilisation de schémas numériques. Cependant, pour créer, transmettre
et réfléchir les ondes de pression, il est nécessaire de modéliser les singularités en extrémité de
conduites. Il existe deux familles de singularités. La première correspond aux extrémités physiques du
système d’admission et d’échappement (extrémité ouverte, extrémité fermée, soupapes, …). La
seconde correspond aux singularités intra-tubulaire qui perturbent l’écoulement de part leur présence
(coudes, jonctions, boîtier papillon, …).
La modélisation de toutes ces singularités est généralement obtenue en effectuant des essais
physiques (bancs de tests) et numériques (à l’aide de codes de calculs) en considérant un écoulement
stationnaire. Bien que cette hypothèse ne soit pas vraiment justifiée [10], le cas d’un écoulement
instationnaire n’a pas été étudié. Cependant, il est nécessaire de connaître l’approche retenue dans la
littérature afin de connaître les résultats obtenus avec des modélisations basées sur un écoulement
stationnaire.
I.3.1. - Extrémité ouverte
L’étude d’une extrémité ouverte nécessite de connaître le sens de l’écoulement afin de définir le
système d’équations. La formulation de ce type de conditions limites fut établie par Cahoon [64] et
MacConnell [65]. Dans le cas d’une entrée d’air dans le tube, il est d’usage d’effectuer à chaque pas
de temps un bilan de masse et d’énergie. L’écoulement peut être considéré comme étant isentropique
entre l’extérieur et l’entrée du tube. La Figure I-6 définit le système considéré : la zone 1 représente
l’intérieur de la tubulure, le point 2 la frontière de ce domaine et la zone extérieure, notée ext,
correspond aux conditions lointaines. La théorie des caractéristiques indique (dans le cas d’un
écoulement subsonique) que deux informations proviennent de l’extérieur du système alors qu’une
autre provient de l’intérieur [5]. Ceci permet alors d’obtenir [66] :
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Figure I-6. Schéma de principe d’une extrémité ouverte
Le coefficient Cd est alors appelé coefficient de décharge. Blair et al. [67] précisent cependant que
cette appellation est abusive bien qu’elle soit utilisée régulièrement pour décrire les différentes
singularités. En effet, un coefficient de décharge, noté Cdi, est défini par le rapport entre le débit réel
entrant et le débit théorique (calculé sans pertes). Le coefficient utilisé ici, que Blair et al. [67] ont
appelé Cda, correspond en fait à un paramètre introduit au sein des équations et qui permet pour des
conditions de pression, de température et de section géométrique, d’ajuster le débit massique obtenu
par simulation numérique à celui obtenu expérimentalement. Ce coefficient est généralement
considéré comme constant [66] et égal à 0,65. Blair et al. [67] montrent sur la Figure I-7 que ce
coefficient ne correspond pas à la définition d’un coefficient de décharge et qu’une hypothèse d’un






























Dans le cas d’une sortie d’air du tube, la théorie des caractéristiques indique (dans le cas d’un
écoulement subsonique) que deux informations proviennent de l’intérieur du système alors qu’une
autre provient de l’extérieur [5]. Les filets fluides restant parallèles entre eux et perpendiculaires à la
surface de sortie, il est alors possible de considérer que la pression statique à l’intérieur du jet est égale
à la pression extérieure et que l’écoulement reste isentropique de l’intérieur vers l’extérieur du tube.
Ceci permet alors d’obtenir les équations (I-65), (I-66) et (I-67). Le coefficient Cd est alors pris
comme étant soit égal à l’unité [22], soit égal à 0,95 [66] sans que ce choix ne soit justifié.
1122 uCdu ×r×=×r (I-65)







I.3.2. - Extrémité fermée
Lorsqu’une onde arrive en contact avec une extrémité fermée, la vitesse de l’écoulement sur la
paroi est nulle. Pour cela, il est alors possible de considérer un point à l’extérieur de la tubulure de
façon à simuler l’arrivée d’une onde identique sur la paroi mais de sens de propagation inverse et ce
pour annuler la vitesse au point de rencontre. Il semblerait que ce modèle soit utilisé par la plupart des
auteurs. On peut tout de même s’interroger sur la validité de cette loi pour des parois plus ou moins
rigides.
I.3.3. - Variations de section
Les variations de sections des parties tubulaires sont bien sûr intégrées dans les équations de la
dynamique des gaz relatant les phénomènes de propagation d’ondes. Cependant, il apparaît au niveau
des variations brusques de section des zones de décollement et des phénomènes de recirculation du
fluide [68]. La singularité est alors étudiée en considérant deux tubes accolés de diamètres différents.
Afin de tenir compte de ces phénomènes qui perturbent l’écoulement, il est d’usage de considérer à
chaque pas de temps les équations bilans de masse, de quantité de mouvement et d’énergie. En
considérant que l’écoulement se dirige du tube 1 vers le tube 2, le système d’équations est le suivant
[66] :
222111 FtubeuFtubeu ××r=××r (I-68)
( ) 12112222212 FtubeuFtubeuppFtube ××r-××r=-× (élargissement) (I-69)
















La prise en compte des perturbations de l’écoulement est alors obtenue en considérant que le fluide
passe par un état intermédiaire où la section effective de passage est plus faible que la section
géométrique. Cet état intermédiaire est alors décrit de façon identique en considérant un bilan de
masse, de quantité de mouvement et d’énergie à chaque pas de temps avec cependant une différence
quant à la section de passage. La section effective de passage est alors décrite par :
2int FtubeCdFtube ×= (élargissement) (I-72)
1int FtubeCdFtube ×= (rétrécissement) (I-73)
Le coefficient Cd, toujours appelé coefficient de décharge, est alors considéré d’après Blair et al.
[68] comme étant égal à 0,95 dans le cas d’un élargissement brusque et égal à 0,7 dans le cas d’un
rétrécissement brusque. Pour Trengrouse et Soliman [69], cette hypothèse n’est pas correcte dans le
cas d’une diminution de la section de passage. En effet, ils proposent de garder une valeur égale à
l’unité dans le cas d’un élargissement et d’adopter un modèle comme indiqué dans le Tableau I-5 en ce
qui concerne le rétrécissement. Cependant, même si cette modélisation est plus complète, elle n’est
peut-être pas suffisante. En effet, au vue de la géométrie étudiée, le rapport des diamètres pourrait être
un paramètre intervenant dans cette loi. Il convient donc de s’intéresser non seulement à une variation


























































50,8 mm à 38,1 mm - 0,87
Tableau I-5. Coefficient Cd pour un rétrécissement brusque [69]
Par ailleurs, aucune étude ne concerne la variation progressive de la section de passage. Or les
zones de recirculation n’apparaissent pas uniquement lors d’une variation brutale de section et




Les tubulures d’admission et d’échappement des moteurs à combustion interne incluent un grand
nombre de coudes. Dans un premier temps Morimune et al. [70] ont considéré que la tubulure était
composée de deux éléments tubulaires rectilignes. Ces derniers étaient alors reliés par une équation
relatant la différence de pression due à l’élément courbé et ce pour un écoulement stationnaire. Cette
technique présente cependant un inconvénient majeur qui est de négliger le temps de parcours de
l’onde dans la partie coudée puisque la liaison est alors de longueur nulle. D’un autre coté, Takizawa
et al. [22] ont proposé une formulation permettant de tenir compte de la longueur de la partie coudée.
Ils ont décomposé la canalisation en trois morceaux, la partie centrale correspondant au coude. Afin de
tenir compte des pertes au niveau de cette tubulure, ils ont ajouté un coefficient dans le terme G des



















G avec z = 2 m-1 (I-74)
Bien que cette technique semble être intéressante, le choix quant à la valeur de la constante z n’est
pas précisé ainsi que le caractère constant ou non de cette valeur.
I.3.5. - Jonctions
La propagation des ondes de pression au travers des jonctions dans des tubulures de moteurs est un
phénomène intrinsèquement multidimensionnel. Modéliser de tels éléments dans une simulation
unidimensionnelle présente une difficulté importante, puisque la géométrie de la jonction ne peut pas
être représentée entièrement. Pour cela, un bilan massique et d’énergie est effectué en consdérant que
l’écoulement est stationnaire à chaque pas de temps. A partir de la formulation intégrale eulérienne
locale (voir (I-1) et (I-3)), il est alors possible d’obtenir les relations suivantes :

























Cependant, il manque une équation. Une des premières approches et qui reste la plus simple est de
considérer que la pression statique est uniforme aux extrémités des tubulures reliées entre elles par une
jonction. Corberán et al. [71] ont présenté une méthode pour appliquer cette approche à des jonctions
N-branches. Cependant, cette méthode est utilisable uniquement dans le cas où les vitesses
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d’écoulement restent faibles [10] et des méthodes avec pertes de pression sont alors plus adaptées.
Dimitriadis et al. [72] ainsi que Kuo et Khalighi [73] ont présenté tout l’intérêt d’utiliser des codes de
calcul CFD afin de définir ces singularités en se limitant malheureusement au cas d’écoulements
stationnaires. Toutes ces théories ont été développées pour des jonctions à 3 branches à l’exception de
Daneshyar et Pearson [74] qui se sont intéressés à une jonction à 4 branches. Cependant, ce cas
représente mal la réalité physique pour les moteurs à combustion interne puisque les canalisations sont
toutes perpendiculaires entre elles (et forment une croix). Dans le cas des singularités à 3 branches, il
existe alors 6 types de configurations d’écoulement comme indiqué sur la Figure I-8.
Figure I-8. Configurations possibles pour une jonction 3 branches [10]
Les pertes au niveau de la jonction ont tout d’abord été calculées à partir d’un rapport de pression
statique (équation (I-77)). Ce type de modélisation fut adopté par de nombreux auteurs [75] [76] [77].
Cependant Chan et al. [78] ont montré que cette technique n’est pas adaptée de part sa dépendance au
nombre de Mach et au rapport des débits lorsque la géométrie est fixée. Une prise en compte des
pertes en utilisant un modèle basé sur le rapport des pressions totales, équation (I-78), permet de se











































Winterbone et Pearson [10] ont ainsi déterminé des lois de comportement des coefficients K pour
des jonctions type T (voir Figure I-9) dans le cas d’un écoulement stationnaire (voir équations de
(I-79) à (I-90)), à partir du rapport des surfaces géométriques (yjonct) et du rapport des débits (qjonct). La
































































































( )( )jonctjonct2jonct2jonctjonct7jonct cos22q1q4K d×y×+-y××+-×= (I-85)
( ) ( )jonct2jonct2jonct8jonct cosq12q1K d×y×-×+-= (I-86)




































































































Ces coefficients sont établis pour une étude stationnaire et ne correspondent pas toujours aux
mesures comme il est possible de le constater sur la Figure I-10. La validité de ces résultats pour un
écoulement instationnaire doit être vérifiée.
D’un autre coté, Bingham et Blair [79] [80] ont défini un autre type de coefficient décrit par la
relation (I-91). Une loi d’évolution a ainsi été établie en fonction de l’angle formé par la jonction.
Cependant, cette relation a été déterminée à partir de coefficients moyennés. En effet, dans le cas
d’une jonction T à 30°, le coefficient varie entre 1,17 et 1,6. Il apparaît que cette formulation reste
simple et facile d’utilisation mais les valeurs obtenues ne correspondent pas réellement aux essais




















6,1C jonctjonct ×d-= (I-92)
Il apparaît ainsi que les études concernant la détermination de modèles de singularités
géométriques en considérant un écoulement instationnaire sont relativement rares. C’est pour cette
raison que Bassett et al. [81] ont développé une installation expérimentale afin de visualiser les ondes
de pression au travers de jonctions puis Pearson et al. [82] ont effectué quelques calculs CFD
bidimensionnels pour obtenir une base de comparaison. Malheureusement, ce type d’étude n’en est
qu’à ses débuts et aucune modélisation unidimensionnelle n’a été publiée pour le moment.
Figure I-10. Coefficient de pertes de pression totales K8 [10]
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I.4. - MODELISATION DES SINGULARITES SPECIFIQUES AUX M.C.I.
La modélisation complète d’un système d’admission et d’échappement d’un moteur à combustion
interne ne peut se faire en considérant uniquement des éléments tubulaires et des jonctions classiques.
Certains dispositifs étant bien spécifiques à ce domaine d’étude, il devient nécessaire de considérer ces
éléments.
I.4.1. - Soupapes
Les soupapes, qu’elles soient d’admission ou d’échappement, jouent un rôle important en ce qui
concerne la propagation des ondes au sein des tubulures des moteurs à combustion interne puisque ce
sont elles qui sont à l’origine de ces perturbations. Elles sont caractérisées par leurs géométries, leurs
périodes d’ouverture et la surface de passage qu’elles offrent. Il apparaît que la nature de l’écoulement
varie en fonction de la levée de la soupape. Des études d’écoulements stationnaires au niveau des
soupapes ont été menées à l’aide de code de calcul CFD tridimensionnel ainsi que d’essais
expérimentaux [83] [84]. Grâce à ces études, Blair et Blair [85] indiquent que, dans le cas d’une levée
faible, l’écoulement reste attaché à la soupape et au siège de cette soupape (pour un écoulement
entrant ou sortant). Par contre pour une levée importante il y a décollement de l’écoulement ce qui
engendre des phénomènes de pertes importants.
Afin de modéliser correctement ce type de singularité, il a tout d’abord été considéré qu’elle
pouvait être caractérisée comme une extrémité ouverte en faisant cependant varier la surface de
passage [86]. En effet, la section effective de passage est alors plus faible que la section réelle et un
coefficient de décharge est alors utilisé. Ceci implique que les équations (I-62) et (I-63) sont
conservées mais que l’équation (I-61) est remplacée par les suivantes :
1eff FtubeCdFtube ×= (I-93)
eff11222 FtubeuFtubeu ××r=××r (I-94)
Le coefficient de décharge a jusqu’ici été déterminé de façon expérimentale pour un écoulement
stationnaire. Kirkpatrick et al. [87] ont établi une cartographie permettant de déterminer le coefficient
Cd en fonction du rapport de pression (entre l’entrée de la tubulure et le cylindre) et de la surface de
passage (voir Figure I-11). Cependant, ce type de modélisation ne prend pas en compte la géométrie
de la soupape et s’applique aussi bien pour l’admission que pour l’échappement. Pour cette raison,
Blair et al. [88] [89] ont mené une campagne d’essais en considérant un écoulement stationnaire au
sein de différents moteurs : FZR-4v (moteur de moto Yamaha FZR 600), VW-2vD (moteur de
Volkswagen Golf diesel suralimenté), YZ426-5v (moteur de moto Yamaha YZ 426), RS-125, RS-250
et RS-500 (moteurs de motos Honda Grand Prix 125cc, 250cc et 500cc). Ils ont ainsi établi des
cartographies en fonction du rapport des pressions et de la levée de la soupape. Blair et al. [89]
montrent alors qu’il peut y avoir un écart de 40 % entre les coefficients Cd et indiquent qu’il convient
de déterminer le coefficient de décharge pour chaque moteur qui doit être simulé. Cependant, en
analysant ces résultats, il apparaît que cet écart est un extrême qui peut également être qualifié de cas
particulier. Par contre un écart de 20 % reste une valeur fréquente. Au vu de la disparité des moteurs
Chapitre I
59
étudiés (motos de course, motos de cross et automobiles de tourisme), les résultats obtenus pour un
moteur peuvent, dans un premier temps, être utilisés pour une autre simulation. Il convient tout de
même de s’assurer que le coefficient Cd est le même que l’on considère un écoulement stationnaire ou
instationnaire.
Figure I-11. Cartographie du coefficient de décharge (Cd) pour l’étude des soupapes [87]
I.4.2. - Boîtier papillon
Le contrôle de la richesse du mélange pour un moteur à combustion interne à allumage commandé
passe par l’utilisation d’un carburateur ou d’un système d’injection. Le débit d’air est déterminé par
l’utilisation d’un boîtier papillon qui permet d’obstruer plus ou moins la surface de passage. Low et al.
[90] ont montré que l’énergie nécessaire à l’évaporation du carburant n’est pas assez importante pour
avoir un effet significatif sur la dynamique des gaz au sein de la tubulure d’admission et ce même si le
changement dans la composition de l’air entraîne un changement de ses propriétés. A partir de ces
résultats, Winterbone et Pearson [10] ont adopté la modélisation décrite par les équations (I-95) à
(I-98) qui représente un bilan de masse, d’énergie et de quantité de mouvement, sachant que la valeur
du coefficient Kpap dépend alors du taux d’ouverture du papillon, soit : 1,75 à 100%, 1,9 à 75%, 6 à
50% et 55 à 25%.


























I.4.3. - Collecteurs d’admission et d’échappement
L’étude des collecteurs d’admission et d’échappement relève d’un caractère bien particulier. En
effet, ces éléments sont caractérisés par leur aspect multidimensionnel. Une modélisation
unidimensionnelle doit donc impérativement prendre en compte les phénomènes de décollement et de
recirculation. En ce qui concerne le collecteur d’admission, il est d’usage de considérer que les
tubulures reliant le plenum aux soupapes sont un assemblage de jonctions T alors que le collecteur
d’échappement est représenté par une modélisation de type jonction dont la configuration dépend de sa
forme géométrique [10]. Cependant Zhao et Winterbone [91] ont montré l’insuffisance de ce type de
modélisation en indiquant qu’il est nécessaire de déterminer une modélisation propre du moins pour le
collecteur d’échappement. Pour cela, une comparaison entre un calcul tridimensionnel et des données
expérimentales (moteur Ford 2,5 l diesel) a permis d’obtenir des résultats satisfaisants au détriment du
temps de calcul. Malheureusement, aucun modèle de comportement unidimensionnel n’a été dégagé
de cette étude.
I.4.4. - Autres éléments
Un filtre ou une grille peuvent être adaptés dans un système de tubulures afin de réduire les
fluctuations de pression en aval de cet élément, ou pour empêcher simplement les corps étrangers
d’endommager un composant. Il apparaît que ce type de singularités peut se modéliser de la même
façon que le boîtier papillon [10]. Le coefficient de résistance, Kfiltre, dépend alors de la solidité
(définie comme étant le rapport entre la surface de passage obstruée et la surface totale) et du nombre
de Mach comme indiqué sur la Figure I-12.




D’une manière générale, les systèmes d’échappement sont dotés d’un catalyseur et d’un pot de
détente. Bien que de nombreuses études aient été menées en ce qui concerne les catalyseurs [92] [93]
et les réactions chimiques qui peuvent s’y produire, aucune d’entre elles ne trouve d’application sur les
phénomènes de propagation d’ondes de pression. Par ailleurs, la simulation de moteurs suralimentés
nécessite de connaître le comportement des ondes de pression aux voisinages des turbomachines [94]
[95]. Cependant, ce point ne sera pas abordé dans cette étude car le moteur test est de type
atmosphérique.
I.5. - APPLICATIONS A LA SIMULATION DU FONCTIONNENENT DES M.C.I.
Le développement permanent de l’informatique a incité les constructeurs de moteurs à combustion
interne à limiter les essais sur bancs moteurs en effectuant des simulations numériques. Pour cela
différentes études ont été faites sur les phénomènes régissant leur fonctionnement. Ceci a ainsi permis
de créer des programmes commerciaux de simulations comme par exemple dans le cas des
phénomènes de propagation d’ondes :
· Wave, développé par Ricardo.
· Virtual 2-Stroke et Virtual 4-Stroke, développés par Optimum Power Technology.
· GT Power, développé par Gamma Technologies.
· Boost, développé par AVL.
Figure I-13. Modélisation du fonctionnement d’un moteur à l’aide du logiciel GT-Power [96]
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Tous ces codes commerciaux ont été établis pour résoudre les équations de la dynamique des gaz
en considérant un écoulement unidimensionnel. Leur utilisation reste assez simple puisqu’il s’agit
d’une programmation de type graphique (voir Figure I-13). Une bibliothèque regroupant les différents
organes moteurs est disponible. Il suffit de choisir les éléments désirés puis de les relier par des
tubulures dont les diamètres et les longueurs sont à préciser. En ce qui concerne les éléments à fortes
caractéristiques multidimensionnelles, il est également possible de coupler ces logiciels à des codes de
calcul CFD (Fluent, StarCD,…). Cette possibilité présente tout de même un inconvénient majeur qui
est d’augmenter considérablement le temps de calcul.
Les modèles de comportement des différentes singularités sont basés sur des travaux (The Queen’s
University of Belfast [67] [68] pour Optimum Power Technology) qui sont les résultats de recherches
en considérant un écoulement stationnaire et, dans quelques cas, incompressibles (jonctions). Ces
hypothèses demandent à être vérifiées car les résultats qui en découlent ne sont pas toujours
représentatifs de la réalité. Ainsi, Balandras [97] a étudié un moteur en effectuant des essais sur banc
moteurs. La comparaison entre ces résultats et une simulation basée sur l’utilisation du code Wave
permet de visualiser certaines différences au niveau de la courbe de couple (voir Figure I-14).




Le nombre de travaux recensés lors de l’analyse bibliographique démontre l’importance des
phénomènes d’ondes de pression dans les tubulures d’admission et d’échappement des moteurs à
combustion interne. Cependant, les différentes modélisations ont été obtenues à partir de calculs ou
d’essais expérimentaux considérant un écoulement stationnaire sans pour autant avoir valider ces
résultats dans le cas d’un écoulement instationnaire. Par conséquent, la validité du résultat final
lors de l’utilisation de ces modèles pour l’étude du fonctionnement complet d’un moteur à
combustion interne reste à démontrer. Compte tenu des objectifs de cette thèse, la réalisation d’un
logiciel de simulation apparaît être le moyen d’aboutir aux résultats attendus.
Pour répondre au problème posé, et compte tenu des lacunes relevées lors de l’étude
bibliographique, il est nécessaire de :
· choisir un schéma numérique de résolution des équations de la dynamique des gaz
qui minimise les oscillations numériques.
· développer des modèles de singularités qui prennent en compte le caractère
instationnaire des écoulements.
Avant de commencer l’étude des ondes de pression et leurs incidences sur le fonctionnement
d’un moteur à combustion interne, il convient tout d’abord de recenser les moyens d’investigations
disponibles et de définir une méthodologie qui permette d’aboutir à des techniques fiables et









L’étude expérimentale d’un phénomène instationnaire comme une onde de pression nécessite
des moyens d’investigation particuliers. En outre, la multiplicité des géométries possibles ne permet
pas une étude purement expérimentale. L’utilisation intensive d’un code CFD permet par contre de
balayer toute une gamme de configurations géométriques différentes. Toutefois, pour valider les
résultats obtenus, un certain nombre de vérifications expérimentales sont nécessaires.
Ce chapitre présente dans un premier temps la méthodologie mise en place pour étudier les
phénomènes de propagation d’ondes de pression dans les circuits d’admission et d’échappement des
moteurs à combustion interne, que ce soit pour le choix d’un schéma numérique ou pour la
modélisation des différentes singularités.
Puis la seconde partie présente en détail les différents moyens mis en œuvre pour parvenir au
but fixé, à savoir :
· le code CFD.
· l’installation expérimentale réalisée pour mesurer les variations de pression lors du
passage d’une onde.
· le banc d’essais moteurs.




Comme mentionné en introduction, la démarche générale de l'étude consiste à intégrer dans un
logiciel de simulation du fonctionnement d'un moteur complet une description fine des écoulements
dans les circuits d'admission et d'échappement afin d'optimiser, par la suite, ces circuits.
Pour représenter les écoulements dans les circuits de liaison, l'approche retenue consiste à effectuer
un calcul unidimensionnel classique dans toutes les parties tubulaires où cela se justifie pleinement,
comme l'a montré l'étude bibliographique. La difficulté majeure consiste alors à modéliser les
singularités qui séparent les différentes tubulures. La plupart des auteurs recensés dans la bibliographie
ont adopté pour ce faire une démarche purement expérimentale qui présente plusieurs défauts :
· elle est le plus souvent réalisée avec un écoulement stationnaire, éloigné des
écoulements instationnaires rencontrés dans un moteur à combustion interne.
· elle limite le nombre des configurations géométriques testées.
A l'inverse une démarche purement numérique, sans validation expérimentale, peut être sujette à
caution. C'est pourquoi, une démarche originale est proposée, qui tente de combiner la flexibilité de
l'approche numérique pour tester un très grand nombre de configurations et la validité des résultats
expérimentaux.
La Figure II-1 résume la démarche complète d’élaboration et de validation du modèle. La
description qui suit s’appuie sur cette figure. La première étape consiste à caractériser la singularité en
effectuant des calculs CFD (à l'aide du logiciel Fluent). Il est ainsi possible de visualiser les
phénomènes tridimensionnels qui interviennent au passage de la singularité et d'évaluer leur influence
sur l'écoulement général du fluide au passage de la singularité. Pour cela, une onde de choc (échelon
de pression) est générée de façon à traverser la singularité. A chaque instant, une moyenne par tranche
est effectuée pour chaque grandeur (pression, vitesse, température, masse volumique, débit
massique,…) afin d’obtenir une évolution uniquement en fonction de l’abscisse x. Il est ainsi possible
de déterminer l’amplitude de l’onde transmise (ainsi que l’onde réfléchie) au niveau de la singularité
en fonction de l’onde incidente.
Un modèle de comportement, reliant les conditions d'écoulement en aval et en amont de la
singularité est proposé. Il fait apparaître un coefficient de comportement. Le modèle est décrit par
plusieurs équations qui sont intégrées dans un code 1D. Le coefficient de comportement est alors
déterminé par approximations successives de façon à obtenir une parfaite correspondance entre les
résultats moyennés du logiciel Fluent et ceux issus de ce code 1D. Ce coefficient est alors dit
"numérique". Les valeurs du coefficient de comportement sont exprimées en fonction des paramètres
d'influence qui peuvent être par exemple le nombre de Mach et/ou des caractéristiques géométriques
de la singularité. Une loi d’évolution mathématique est alors proposée afin d’en faciliter l’exploitation
lors de la simulation du fonctionnement complet d’un moteur à combustion interne.
A ce stade, il apparaît important de confronter les résultats obtenus avec une étude expérimentale.
Elle est réalisée sur un tube à choc qui fait l'objet d'une description détaillée par la suite. Cependant, la
démarche de validation ne peut être directe. En effet, les calculs CFD sont, pour des raisons de temps
de calcul, menés avec des hypothèses simplificatrices (conditions aux limites idéalisées, par exemple  :
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entrée d'air sans pertes). Ces hypothèses ne remettent absolument pas en cause la caractérisation des
singularités, mais conduisent à des écoulements calculés en amont et en aval qui ne sont pas
complètement représentatifs de la configuration testée. Pour cette raison, la comparaison directe entre
les calculs Fluent et les résultats expérimentaux (par exemple pour l’évolution de la pression dans les
tubes encadrant la singularité) n’aurait pas de sens. C'est pourquoi une validation indirecte est
entreprise.
Elle consiste a réaliser une simulation de l'installation expérimentale (tube à choc constitué de la
singularité encadrée par un tube amont et un tube aval) à l'aide du code 1D, incluant le modèle de
comportement établi au début (sans utiliser la loi d’évolution du coefficient associé établie avec
Fluent), mais cette fois sans hypothèses simplificatrices. Le coefficient de comportement du modèle
est alors ajusté afin de retrouver les relevés de pression expérimentaux mesurés ponctuellement au
niveau des capteurs situés sur les tubes encadrant la singularité. Il est ainsi possible d'obtenir des
valeurs dites "expérimentales" de ce coefficient. Ces valeurs sont finalement confrontées aux valeurs
"numériques" directement issues des calculs CFD. Un désaccord important conduit alors à remettre en
cause les calculs CFD (maillage trop grossier par exemple) ainsi que le modèle de comportement

















































Figure II-1. Validation des modèles et des coefficients de comportement
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II.2. - MOYENS MIS EN OEUVRE
II.2.1. - Le code de calcul CFD Fluent
L’utilisation d’un code de calcul CFD comme banc d’essais numérique permet de faire varier
indépendamment chacun des paramètres (et donc d’en déterminer l’influence sur l’élément étudié) et
de limiter les dispositifs expérimentaux. Dans notre étude, c’est le logiciel Fluent [17] qui est utilisé.
Ce logiciel a été développé pour répondre à une forte demande du milieu industriel (ingénierie
automobile, aérospatial, échanges thermiques, électronique, production d’énergie, design
architectural,…) pour obtenir des codes de calcul permettant de résoudre les équations de Navier-
Stokes avec pour principal intérêt l’utilisation d’une bibliothèque de données pouvant être complétée
par l’utilisateur. La résolution, basée sur une méthode aux volumes finis, s’appuie sur une
discrétisation spatiale en cellules dont le type reste un choix défini par l’utilisateur lui-même.
Une palette d’outils est alors offerte à son utilisateur avec pour principales caractéristiques :
· modélisation bidimensionnelle (qui peut être axisymétrique) ou tridimensionnelle.
· écoulements compressibles ou incompressibles.
· analyse stationnaire ou instationnaire.
· étude des écoulements non-visqueux, laminaires ou turbulents.
· prise en compte éventuelle des transferts thermiques.
· etc.,…
Le code de calcul Fluent ne résoud pas uniquement les équations de Navier-Stokes au sein du
système considéré. En effet, d’autres équations peuvent également être considérées (échanges de
chaleur, réactions chimiques entre espèces, …). Ce logiciel intègre également des modèles de lois de
parois et de turbulence (Spalart-Allmaras, k-e , Reynolds Stress ou LES) qui peuvent être pris en
compte suivant le type d’écoulement considéré.
L’autre atout indéniable est la prise en compte de conditions aux limites variées. Outre la
considération des parois indéformables, des plans et des axes de symétrie, dix choix sont alors
possibles en ce qui concerne les entrées et les sorties du fluide pour le domaine considéré, parmi
lesquels on peut trouver :
· velocity inlet qui est utilisée lorsque la vitesse d’entrée du fluide doit être définie de
façon vectorielle.
· pressure inlet qui permet de définir l’entrée du fluide par sa pression totale.
· mass flow inlet qui permet de fixer le débit d’air entrant. Cette condition est surtout
intéressante pour les fluides compressibles sinon elle devient équivalente à la
condition velocity inlet.
· pressure outlet qui permet de définir la pression statique du fluide à la sortie.
· pressure-far-field qui est utilisée pour modéliser les écoulements compressibles libres
à l’infini. Cette condition nécessite la définition du nombre de Mach et des grandeurs






















Figure II-2. Principe d’utilisation de Fluent
La simulation d’un écoulement à l’aide du logiciel Fluent passe tout d’abord par une définition de
la géométrie et du maillage qui lui est associé. Cette opération est possible à partir du logiciel Gambit
[98]. Ce dernier a été développé en association avec Fluent, ce qui assure une parfaite compatibilité
entre ces deux éléments. Cependant, il est tout à fait possible d’utiliser un autre type de mailleur
notamment si la géométrie a déjà été définie à l’aide d’un logiciel de D.A.O. (voir Figure II-2). Le
traitement des données, après calcul, peut être effectué par l’utilisation de Fluent. Cependant, la
visualisation graphique ne permet pas de comparer directement ces résultats à d’autres types de
données comme par exemple des essais expérimentaux. Il est alors souhaitable d’exporter ces résultats
depuis Fluent afin de les traiter par le biais d’un autre logiciel.
II.2.2. - Le banc de tests Tube à Chocs
La méthodologie présentée dans le paragraphe II.1 a mis en évidence la nécessité d’une validation
expérimentale. Pour cela, un banc de tests, appelé Tube à Chocs, a été développé. La Figure II-3
présente le schéma de principe de cette installation.
L’objectif de cette installation est de mesurer la variation de pression liée au passage des ondes de
chocs. Pour cela, il est nécessaire que les capteurs de pression aient un temps de montée maximal de
10-5 s (pas de temps maximal utilisé dans le logiciel SELENDIA). Ce type de condition peut être
réalisé avec des capteurs Entran EPI-411 de type piézo-résistif ayant une fréquence de résonance de
160 kHz [99]. De part leur conception, ces capteurs bénéficient d’un temps de montée maximum de
1,5.10-6 s. Ceux-ci doivent être installé de manière à ce que l’extrémité du capteur reste affleurante à la
surface intérieure de la tubulure (voir Figure II-4). Sous l’effet de la pression, la charge répartie sur
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l’extrémité du capteur vient déformer une jauge de contrainte. Ceci entraîne un déséquilibre du pont de




Tube 1 Tube 2
Capteur 1 Capteur 2 Capteur 3
Membrane
Figure II-3. Schéma de principe du dispositif d’acquisition sur le banc de tests Tube à Chocs
Les signaux analogiques sont ensuite digitalisés sur un micro-ordinateur de type PC 1,8 GHz
équipé d'une carte d'acquisition National Instruments PCI-NI-6070E [100] ayant une vitesse
d’acquisition de 1,25 millions d’échantillons par seconde.
Figure II-4. Capteur de pression Entran EPI-411
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Le programme d'acquisition est développé à partir du logiciel Labview [101], ce dernier étant
compatible avec la carte d'acquisition et l'environnement Windows choisis. Au-delà de l'acquisition, le
logiciel permet la manipulation, le traitement, l'affichage et l'enregistrement des données. Une
interface graphique a été développée pour permettre l'exécution de l'application (voir Figure II-5).
Labview est un langage de programmation graphique qui utilise des icônes et non des lignes de texte
pour créer des applications, ce qui en facilite son utilisation.
Figure II-5. Passage d’une onde de choc au travers d’un papillon ouvert à 45°
Un test sur cette installation expérimentale consiste à pressuriser (resp. dépressuriser) le tube par
rapport à l’atmosphère dans le but de créer une onde de détente (resp. de choc). Pour cela le tube est
rigidement fermé à l’une de ses extrémités alors que l’autre extrémité est dotée d’une membrane. Cette
dernière est ensuite percée ce qui permet à l’air de sortir (resp. d’entrer) du tube. Plusieurs capteurs de
pression sont installés sur la tubulure, ce qui permet d’analyser le comportement de l’onde au niveau
de la singularité.
L’une des difficultés consiste à choisir une membrane suffisamment rigide pour ne pas se déformer
excessivement lorsque la différence de pression entre l’atmosphère et l’intérieur du tube augmente.
Cependant, il faut également que cette membrane reste suffisamment élastique pour ne pas obstruer le
passage lorsque celle-ci est percée. Pour cela plusieurs essais ont été réalisés. Il en résulte qu’une
utilisation de deux matériaux différents s’impose suivant la valeur de la force résultante de pression
exercée sur la membrane. Si cette dernière est :
· faible alors une membrane en latex de caoutchouc naturel (voir Figure II-6) sera
suffisante.
· élevée alors une membrane en néoprène devra être utilisée.
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Figure II-6. Membrane en latex de caoutchouc naturel
II.2.3. - Le banc d’essais moteurs
La validation finale de l’ensemble des modèles développés sera faite par confrontation avec des
résultats mesurés au banc d’essais moteurs. A cet effet, un moteur à allumage commandé a été adapté
sur le banc d’essais moteurs du laboratoire et sera utilisé comme base de validation (voir Figure II-7).
Ce moteur quatre cylindres est doté de deux soupapes par cylindre. Les principales caractéristiques de
ce moteur 4 temps sont présentées dans le Tableau II-1.




Alésage * course (mm) 75 * 73,2
Cylindrée (cm3) 1294
Rapport volumétrique 10,2 à 1
kW (CEE) 72 à 7200 tr/minPuissance
maxi ch (DIN) 100 à 7200 tr/min
m.daN (CEE) 10,8 à 5400 tr/minCouple
maxi m.kg (DIN) 11,2 à 5400 tr/min
Tableau II-1. Principales caractéristiques du moteur TU2 J2/Z [102]
Le banc d’essais moteurs fonctionne suivant le schéma de principe décrit sur la Figure II-8. La
vitesse de rotation du moteur est régulée par un frein à courant de Foucault, type W70, développé par
Schenck [103]. Il est caractérisé par un domaine de fonctionnement comprenant trois valeurs limites à
ne pas dépasser :
· puissance maximale de 70 kW.
· couple maximal de 150 Nm.






Figure II-8. Schéma de principe du dispositif d’acquisition sur le banc d’essais moteurs
La maîtrise de la vitesse de rotation permet alors de mesurer le couple en fonction du régime du
moteur et ce pour une charge désirée. Le calculateur gère l’ensemble des paramètres liés au
fonctionnement du moteur pour que les normes en vigueur soient respectées, c’est à dire que la
richesse 1 doit être obtenue pour un fonctionnement à chaud.
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Ce banc d’essais permet ainsi de connaître :
· la vitesse de rotation du moteur.
· le couple résistant au niveau du frein.
· la consommation volumique en carburant.
· l’excès d’air indiqué par la sonde l proportionnelle LSU BOSCH.
· la température de l’air à l’admission et la température des gaz d’échappement.
· la pression cylindre.
· la pression dans une tubulure située entre le collecteur d’admission et une soupape.
· la pression dans une tubulure située sur la ligne d’échappement.
· la pression en un point de la tubulure située en amont du pot de détente.
· l’avance à l’allumage.
· le temps d’injection.
Un capteur de pression cylindre Kistler piézoélectrique type 6052A1 [104] (voir Figure II-9) est
installé au sein même d’une des bougies afin de mesurer la pression dans la chambre de combustion.
Ce type de capteur est assez spécifique du fait qu’il doit présenter une bonne résistance aux
températures élevées d’une part mais également un fonctionnement correct sur une plage de
température importante. Ceci implique donc que le capteur doit être compensé en température.
Figure II-9. Capteur de pression KISTLER 6052A1 et sa bougie réceptrice
Les mesures de pression à l’intérieur des tubulures d’admission et d’échappement sont effectuées à
l’aide de capteurs piézorésistifs de type KISTLER 4075A10 (pour l’échappement) et KISTLER
4045A2 (pour l’admission) [105]. Les effets thermiques au niveau de ces capteurs sont compensés par
la mise en circuit de résistances. La gamme de mesure de ces capteurs est de 0-2 bars pour l’admission
et 0-10 bars pour l’échappement avec une température d’utilisation comprise entre 20 et 120°C. Cette
dernière condition impose l’utilisation d’un double système de refroidissement du capteur à
l’échappement par le biais d’adaptateurs refroidis et protégés contre les vibrations de type KISTLER
7507 et 7511 [105] (voir Figure II-10)
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Figure II-10. Double système de refroidissement et capteur de pression KISTLER 4075A10
II.2.4. - Le logiciel SELENDIA
II.2.4.1. - Présentation
Le logiciel SELENDIA est développé au Laboratoire depuis une quinzaine d'années [2].
Initialement, il s'agit d'un code de simulation thermodynamique du fonctionnement des moteurs Diesel
semi-rapides de forte puissance, basé sur la méthode de vidange remplissage [106]. Constamment
développé, il a été largement validé et utilisé avec succès pour étudier par exemple  :
· les limites de fonctionnement des moteurs liées au pompage des compresseurs de
suralimentation [3].
· le fonctionnement dynamique d'ensembles à suralimentation séquentielle [107].
· les émission polluantes et leur réduction [4].
Il a également été utilisé pour simuler des ensembles propulsifs marins [107] et de camions [108].
Compte tenu du moteur test utilisé pour cette étude, une version spécifique du code a été développée
pour tenir compte des spécificités liées notamment à l'allumage commandé et à l'alimentation
atmosphérique.
II.2.4.2. - Modélisation du cylindre
A l’exception de la phase de combustion (qui sera présentée par la suite), le contenu du cylindre est
supposé homogène avec une température et une pression uniforme. Dans ce contexte, aucune
distinction n’est faite entre les gaz frais et les gaz brûlés. Un bilan de masse et un bilan d'énergie
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(premier principe de la thermodynamique en système ouvert) associés à l'équation d'état du gaz (loi































































Les propriétés thermodynamiques des gaz sont déduites des tables de Keenan et Kayes [109]. Le
volume et la surface du cylindre sont calculés à partir de considérations géométriques liées au moteur :












































Les échanges de chaleur aux parois du cylindre sont évalués à l'aide du modèle de Eichelberg [110]
qui propose pour le coefficient d'échange global l'expression décrite par l’équation (II-7). Par ailleurs,
il est nécessaire de connaître la température de paroi du cylindre qui pour une richesse supérieure à 0,9


















Le processus de combustion est décrit à partir d’un modèle 2 zones. Les gaz présents dans le
cylindre peuvent être de deux types : brûlés ou imbrûlés (voir Figure II-11). A la différence de la
pression qui reste identique en tout point du cylindre, les températures ne sont pas les mêmes suivant
la zone considérée. En dehors des phases d’admission et d’échappement, la masse dans le cylindre est
supposée constante (blow-by négligé), ce qui revient a considérer la combustion comme un unique






Figure II-11. Description du modèle 2 zones
Les évolutions de masses brûlés et imbrûlés sont obtenues en effectuant un bilan qui tient compte
des échanges aux soupapes et de la combustion dans le cylindre. Ce type de modélisation permet
également d’évaluer la masse de gaz résiduels dans le cylindre en début de cycle (c’est-à-dire en fin
d’admission). La détermination du volume occupé d’une part par les gaz frais et d’autre part par les
gaz brûlés s’appuie sur l’hypothèse que le rapport des densités de ces deux types de gaz est égal à 4













































dVol bcylu -= (II-12)
Le bilan énergétique lors de la phase de combustion permet d’obtenir l’évolution de la température
globale du cylindre ainsi que les températures des gaz frais et des gaz brûlés. A cela s’ajoute
l’équation de conservation de la masse, ce qui aboutit à :
ubcyl mmm += (II-13)





































































































































Le phénomène de combustion est également caractérisé par une loi de dégagement de chaleur (loi
de Wiebe [112], équation (II-18)). Cette dernière exprime l’évolution temporelle de la fraction brûlée




















L’utilisation de cette loi pour un moteur à allumage commandé conduit à une valeur du coefficient
aw égale à 5 [112]. Par ailleurs, les coefficients mw et alfcomb ont été adaptés en fonction des
conditions de fonctionnement du moteur (charge et vitesse de rotation) afin d’améliorer la
correspondance entre les résultats numériques et expérimentaux, et le rendement de combustion est
supposé égal à l’unité. L’avance à l’allumage a également été déterminée à partir de résultats
expérimentaux obtenus au banc d’essais moteur. Une cartographie reliant l’avance à l’allumage et les
coefficients de la loi de Wiebe aux conditions de fonctionnement du moteur (avec interpolation
linéaire entre deux points de fonctionnement) est utilisée dans le logiciel SELENDIA.
Reste pour l’étude du cylindre, la prise en compte du phénomène de balayage, où l’on distingue
deux espèces (gaz frais et gaz brûlés). Il existe deux types de modélisations : le déplacement parfait
(les gaz frais poussent les gaz brûlés) ou le mélange parfait (les gaz fais et les gaz brûlés sont
immédiatement mélangés) [112]. Compte tenu du faible écart entre les deux modélisations et en
l’absence d’informations supplémentaires, l’hypothèse du mélange parfait a été finalement retenu pour
le logiciel SELENDIA. Ceci implique donc que les gaz sortant du cylindre sont composés de gaz




II.2.4.3. - Ecoulements aux soupapes
La modélisation des écoulements au sein des tubulures d’admission et d’échappement des moteurs
à combustion interne par une approche de type système nécessite de connaître le débit massique
instantané du fluide au niveau des soupapes. Pour cela, les relations de Barré Saint-Venant [113] sont













































































































Les phénomènes de distorsion des filets fluides et des zones de recirculation apparaissant au
voisinage des soupapes sont alors pris en compte par le biais d’un coefficient de décharge. Ceci revient
à considérer une section effective de passage pour le fluide (inférieure à la section géométrique) qui
permet de retrouver le débit massique instantané qui est réellement obtenu au niveau d’une soupape.
L’étude bibliographique a permis de montrer que les valeurs des coefficients de décharge pouvaient
présenter un écart de 20 %, suivant la forme et les dimensions des soupapes. Blair et al. [88] [89] ont
effectué des essais expérimentaux au niveau de soupapes d’admission et d’échappement d’un moteur
FZR-4v (moteur de moto Yamaha FZR 600) dont les caractéristiques géométriques sont proches de
celles du moteur test. Pour cette raison, et ne disposant pas des relevés expérimentaux des coefficients
de décharge concernant les soupapes équipant notre moteur test, les résultats obtenus par ces auteurs
ont été utilisés afin de déterminer les quatre coefficients de décharge (admission et échappement avec
deux sens d’écoulement) nécessaires à une simulation du fonctionnement complet du moteur test.












La Figure II-12 montre l’évolution du coefficient de décharge utilisé au niveau de la soupape
d’admission pour un écoulement sortant de la tubulure vers le cylindre. Les résultats expérimentaux
utilisés sont ceux de Blair et al. [88]. Pour une levée de soupape adimensionnelle variant entre 0 et 1,
il apparaît que le coefficient de décharge conserve la même évolution quelque soit le rapport de
pression entre l’intérieur et l’extérieur de la tubulure (et donc la vitesse de l’écoulement). Pour cette
raison, il a été supposé dans le cas d’une approche système que le coefficient de décharge dépendait
uniquement de la section de passage géométrique adimensionnelle.




















Rapport de press ion = 1,1
Rapport de press ion = 1,2
Rapport de press ion = 1,3
Rapport de press ion = 1,4
Rapport de press ion = 1,5
Rapport de press ion = 1,6
Rapport de press ion = 1,7
Rapport de press ion = 1,8
Evolution
I
Figure II-12. Coefficient de décharge à la soupape d’après les résultats de Blair [88]
Suivant la configuration de l’écoulement et la soupape sélectionnée, la Figure II-13 montre
l’évolution du coefficient de décharge en fonction de la section de passage adimensionnelle. Pour en
faciliter l’intégration dans le logiciel SELENDIA, son évolution est décrite par une loi polynomiale de











































































(a) admission – entrée cylindre (b) admission – sortie cylindre








































(c) échappement – entrée cylindre (d) échappement – sortie cylindre
Figure II-13. Evolution des coefficients de décharge d’après les résultats de Blair et al. [88]
II.2.4.4. - Calcul des performances du moteur
Le couple instantané indiqué pour un cylindre est donné par la relation (II-29). Le couple net
délivré par le moteur est obtenu en prenant la valeur moyenne sur un cycle de la somme des couples
instantanés indiqués des 4 cylindres puis en retranchant les pertes mécaniques. Divers modèles
représentant les pertes mécaniques (ce terme regroupe aussi bien les frottements internes que la
consommation des accessoires entraînés par le vilebrequin) ont été utilisés dans le logiciel SELENDIA
[114] [115]. Pour l'étude du moteur TU2J2/Z , une modélisation spécifique a été développée, basée sur
des mesures de pertes mécaniques effectuées avec la méthode de la bougie. Cette méthode consiste à
couper successivement l'allumage sur chacun des cylindres du moteur et à mesurer le couple ainsi
obtenu. On suppose alors que les pertes mécaniques restent inchangées lorsqu'on coupe l'allumage sur
un cylindre. Une régression linéaire (voir Figure II-14) effectuée à partir des résultats expérimentaux






























Figure II-14. Détermination du couple résistant dû aux pertes mécaniques
A partir de tous ces éléments, une simulation du fonctionnement du moteur permet de connaître les
performances de ce dernier, tel que le couple, la puissance, la PME, la consommation réelle, la
consommation spécifique, le rendement mécanique,…
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L’intérêt de ce chapitre est de disposer :
· d’une méthodologie de travail afin de tenir compte des différents phénomènes
physiques.
· des informations relatives au différents moyens mis en œuvre, que se soit
numériques ou expérimentaux.
· d’une approche originale afin de valider l’utilisation du code de calcul CFD.









L’étude des phénomènes de propagation des ondes de pressions au sein des tubulures des
moteurs à combustion interne passe par la création d’un code de calcul adapté. Ce chapitre
présente les bases du code unidimensionnel développé.
Une première partie est consacrée au choix du schéma numérique de résolution des équations de
la dynamique des gaz, en comparant les résultats obtenus avec une solution analytique. Dans un
second temps, la modélisation des conduites à section de passage constante est abordée. Une




III.1. - CHOIX D’UN SCHEMA NUMERIQUE
III.1.1. - Position du problème et création du code OndEMI
Afin de simuler les phénomènes de propagation des ondes de pression dans les tubulures
d’admission et d’échappement des moteurs à combustion interne, un code de calcul a été créé. Celui-ci
se nomme OndEMI (Ondes pour l’Etude des Moteurs à combustion Interne) et est écrit en langage
Fortran [116]. Par la suite, ce code de calcul deviendra un sous-programme qui sera intégré
directement dans le logiciel SELENDIA développé par le laboratoire. La résolution consiste à calculer
le vecteur d’inconnus W, défini par l’équation (I-12), pour chaque élément tubulaire composant les
lignes d’admission et d’échappement. Ces éléments unidimensionnels séparent des singularités
géométriques qui sont quant à elles considérées comme étant zéro-dimensionnelles. La viscosité
retenue correspond à la loi de Sutherland à deux coefficients, équation (I-23), comme elle fut décrite
dans l’étude bibliographique.
La résolution des équations de la dynamique des gaz passe par l’utilisation d’un schéma de
résolution numérique. Le choix sera fait en considérant un écoulement unidimensionnel,
instationnaire, isentropique, non visqueux et s’effectuant au sein d’une tubulure à section constante.
L’ensemble de ces hypothèses permet ainsi d’obtenir un vecteur source nul. Une comparaison entre les
résultats numériques et ceux obtenus à partir d’une solution analytique est alors possible afin de savoir
si les techniques de résolution numérique représentent correctement les phénomènes mis en équation
sans introduire des instabilités à trop grande échelle.
Pour cette étude, le cas test est un tube rigidement fermé à l’une de ses extrémités et ouvert à
l’autre extrémité. Ceci passe nécessairement par une connaissance des conditions aux limites type
extrémité ouverte  et extrémité fermée. Pour cela les résultats présentés dans l’étude bibliographique
seront utilisés en considérant la singularité comme étant parfaite. Cependant, même si les principes
étaient correctement présentés, il n’en est pas de même quant à leurs utilisations avec un maillage du
système. Dans cette étude, il a été convenu d’utiliser le même schéma numérique pour traiter les
singularités géométriques et l’intérieur du tube. Il a donc été nécessaire de fixer un point imaginaire
à l’extérieur du système considéré au niveau de chaque singularité, comme représenté sur la
Figure III-1 (ici les points imaginaires sont 0 et M+2). Il est à noter que le choix d’un schéma d’ordre
2 en espace aurait pour conséquence de considérer deux points imaginaires, le principe restant le
même. Les modèles de comportement qui seront établis ultérieurement pour chaque singularité
seront utilisés pour définir ces points imaginaires.
Tube
1 20 M+1 M+2M
Figure III-1. Position des points imaginaires
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L’utilisation d’un maillage régulier avec un nombre total de mailles égal à M revient à résoudre les
équations pour les points 1 à M+1. Le calcul au pas de temps suivant s’appuie alors sur les points 0 à
M+2. En utilisant les résultats de l’étude bibliographique, une extrémité ouverte avec écoulement
entrant est définie par le système suivant (voir équations (I-61) à (I-63)) :


















Equations de fermeture : gaz parfait, célérité du son
Les conditions à l’extérieur et au point M+1 étant connues, la résolution de ce système aboutit dans
un premier temps à la détermination de la masse volumique définie par l’équation (III-4). Pour cela,
une technique de résolution implicite doit être employée, comme par exemple la méthode de Newton-


























En utilisant les résultats de l’étude bibliographique, une extrémité ouverte avec écoulement sortant
est définie par le système suivant (voir équations (I-65) à (I-67)) :
1M1M2M2M uu ++++ ×r=×r (III-5)













En utilisant les résultats de l’étude bibliographique, une extrémité fermée est définie de façon à
respecter la condition miroir. Le point 0 est donc défini par :
20 pp = (III-8)
20 r=r (III-9)
20 uu -= (III-10)
La résolution des équations de la dynamique des gaz peut se faire aussi bien par l’utilisation de
schémas explicites que par des schémas implicites. Cependant même si ces derniers permettent
d’obtenir un pas de temps beaucoup plus important que pour les schémas explicites, il faut noter que la
résolution est beaucoup plus complexe avec pour conséquence une augmentation du temps de calcul
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par pas de temps. Il est donc nécessaire de connaître l’ordre de grandeur du pas de temps utile pour le
programme de simulation SELENDIA dans lequel sera intégré cette étude. La prise en compte de tous
les phénomènes moteurs (traitement des soupapes, combustion) impose un pas de temps maximal de
5.10-6 secondes. Sachant que l’ordre de grandeur du pas de temps d’un schéma explicite pour la
résolution de ce type d’équation est de l’ordre de 10-6 secondes, il apparaît inutile d’utiliser des
schémas de type implicite.
Il convient à présent de s’intéresser aux solutions analytiques. L’étude des différents schémas
numériques, ainsi que les solutions analytiques, sera effectuée à partir du cas test présentant les
caractéristiques géométriques détaillées dans le Tableau III-1 et le tube sera discrétisé en M=1000
mailles. Les deux abscisses Xcapteur1 et Xcapteur2 définissent les positions du tube où seront





Xcapteur 1 (m) 1,7





pinit (bar) choc 0,8
Tableau III-1. Caractéristiques de l’installation servant de base de comparaison
III.1.2. - Solutions analytiques d’une onde de détente et d’une onde de choc
III.1.2.1. - Onde de détente
Lorsque pinit > pext, une onde de détente est générée au sein de la tubulure. La solution analytique
peut être déterminée en utilisant les équations déduites de la méthode des caractéristiques. A l’instant t
= 0, l’air est autorisé à sortir du tube, ce qui laisse apparaître une succession de lignes caractéristiques
de type C- dans ce cas précis. Lorsque la première d’entre elles arrive au niveau de l’extrémité fermée,
une zone d’ondes doubles apparaît. En conséquence, des approximations doivent être faites de part
l’utilisation de la méthode des caractéristiques ce qui ne permet plus de connaître une solution
analytique. Cette dernière peut ainsi être établie entre le moment où l’air sort du tube et l’instant où la
première des lignes caractéristiques arrive au fond du tube. La solution va être établie en considérant
ce que pourrait mesurer un capteur virtuel installé sur la tubulure à l’abscisse Xcapteur (voir Figure
III-2). Pour cela, l’équation de direction des caractéristiques C- est utilisée ainsi qu’une primitive de la










Figure III-2. Représentation des lignes caractéristiques C-





































Ces deux équations restent valables uniquement dans la zone des lignes caractéristiques. Il convient
donc de connaître le début (instant t1) et la fin (instant t2) de cette zone. L’instant t1 est caractérisé par
le fait que l’équation de direction est vérifiée alors que la vitesse de l’écoulement est toujours nulle.
L’instant t2 est par contre caractérisé par l’équation de direction et par le fait que la vitesse du son est












La solution analytique étant uniquement connue dans le cas où les ondes restent simples, il devient
nécessaire de connaître l’instant (tstop) correspondant à l’apparition des ondes doubles. Cet instant
vérifie les mêmes conditions que le temps t1 avec une position du capteur fictif au niveau de
















Une résolution de ces équations sur une période de 5 ms avec pour pas de temps 10-6 seconde
permet d’obtenir l’évolution temporelle de la pression aux deux points de mesures fictifs (voir Figure
III-3). Ces résultats sont en accord avec l’évolution connue d’une onde de détente : la pente diminue
au fur et à mesure que l’onde progresse et l’écoulement conserve son caractère isentropique.





















Figure III-3. Solution analytique d’une onde de détente
III.1.2.2. - Onde de choc
Lorsque pinit < pext, une onde de compression est générée au sein de la tubulure. Les paramètres
mécaniques ou thermodynamiques caractéristiques de l’écoulement fluide sont soumis à des variations
très rapides. Les gradients de vitesse et de température très élevés qui en résultent, entraînent des
phénomènes visqueux intenses. La zone considérée est, par la suite, le siège de processus irréversibles,
caractérisée par une augmentation d’entropie. Bien que le fluide passe nécessairement d’un état à
l’autre de façon continue, il est commode de représenter mathématiquement le phénomène par une
surface de discontinuité, de part et d’autre de laquelle le fluide est considéré comme non visqueux.
Cette surface de discontinuité, appelée onde de choc, sépare l’écoulement en deux parties dont les
grandeurs caractéristiques sont reliées entre elles par des relations de compatibilité qui sont les





























La Figure III-4 présente les différents états du fluide. La zone en amont de l’onde de choc
correspond au fluide initialement dans le tube et toujours à l’état de repos. En aval de l’onde de choc,
le fluide est alors séparé en deux zones. La première zone (état 1) correspond au fluide initialement
dans le tube mais mis en mouvement par le passage de l’onde de choc. Le seconde zone (état 2)
correspond au fluide mis en mouvement à l’intérieur de la tubulure et qui était initialement à
l’extérieur.
Figure III-4. Représentation des différents états du fluide
La vitesse de propagation du choc peut alors être décrite à l’aide de sa définition mais également à









Au niveau de l’extrémité ouverte, l’absence de pertes permet de considérer que l’écoulement reste

























Par ailleurs la définition de la célérité du son ainsi que l’équation des gaz parfaits permettent
d’obtenir les relations suivantes en considérant que la pression et la vitesse entre les états 1 et 2 sont
identiques.
12 pp = (III-24)















1 Tras ××g= (III-28)
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Figure III-5. Solution analytique d’une onde de choc
La résolution du système d’équations décrit par les équations (III-18) à (III-29) est effectuée par
une procédure itérative sur la valeur de la pression p1. La période choisie est de 5 ms avec pour pas de
temps 10-6 seconde. Comme pour l’étude d’une onde de détente, c’est l’évolution temporelle au niveau
des deux capteurs fictifs (voir Figure III-5) qui servira de base de comparaison.
La combinaison des relations de Rankine-Hugoniot, équations (III-18) et (III-19), permet de relier
le rapport de pression au rapport des masses volumiques. La Figure III-6 montre une comparaison de
cette relation avec une compression isentropique. Il est alors possible de constater que pour des chocs
faibles (rapport de pression inférieur à 3), l’écoulement peut être considéré comme isentropique.
La comparaison des résultats obtenus à l’aide des schémas numériques et ceux obtenus par le biais
des solutions analytiques se fera au niveau du deuxième capteur fictif car l’onde de détente est plus
étalée dans le temps.
0 1 2 3 4 5






















Figure III-6. Comparaison des relations de Rankine-Hugoniot et isentropique
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III.1.3. - Etude des schémas Sab avec ou sans viscosité artificielle
Les schémas à viscosité artificielle ont été développés afin de réduire les oscillations parasites dues
à la discrétisation des équations. Il s’agit en fait d’ajouter à un schéma déjà existant un terme
supplémentaire (voir étude bibliographique, paragraphe I.2.3.3). Pour cela, il est tout d’abord
nécessaire de connaître le schéma aux différences finies usuelles présentant le meilleur comportement.
Une étude comparative entre les schémas à deux pas (en espace et en temps) de Lax-Wendroff type 2,
de Rubin et Burstein et de MacCormack est menée. Ces derniers sont définis dans le Tableau I-3. Les
simulations numériques sont effectuées en respectant le critère de stabilité, c’est-à-dire en optant pour
un nombre de CFL égal à l’unité.
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Figure III-7. Comparaison des schémas dans le cas d’une onde de détente (a) puis d’une onde de
choc (b)
La Figure III-7 montre les résultats obtenus dans le cas de l’étude d’une onde de détente (a) puis
d’une onde de choc (b). Les schémas sont comparés entre eux ainsi qu’avec la solution analytique
après le passage de l’onde. Il apparaît alors, dans les deux cas, une zone d’oscillations purement
numérique. L’amplitude des oscillations liées au passage d’une onde de choc (25 %) est alors
beaucoup plus importante que pour une onde de détente. L’objectif final étant de coupler le code
OndEMI au logiciel SELENDIA, il convient de supprimer les oscillations numériques car ce logiciel
reste sensible à ces phénomènes. Il apparaît nettement dans le cas de l’étude d’une onde de choc aussi
bien que dans le cas d’une onde de détente que ce type de schéma présente le même comportement
avec des résultats similaires. Un petit avantage est tout de même constaté pour le schéma de Rubin et
Burstein (RB) mais ceci reste négligeable devant le caractère oscillant beaucoup trop important.
A partir ce ces résultats, le schéma de Rubin et Burstein est choisi pour tester les améliorations
pouvant être apportées par l’ajout d’un terme de viscosité artificielle (voir équations (I-40) et (I-41)).
Cette dernière est définie par un coefficient paramétrique qui agit directement sur le critère de stabilité
(voir équation (I-42)). Il convient dans un premier temps d’étudier cette équation. La Figure III-8
montre l’évolution de la fonction, strictement décroissante, liant le CFL à c. Il apparaît que la
diminution des oscillations numériques se répercute immédiatement sur le temps de calcul. Par
conséquent, il devient nécessaire de connaître l’efficacité de cette méthode.
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Figure III-8. Influence de c sur le nombre CFL
Le coefficient paramétrique décrivant la viscosité prend les valeurs 0, 1/2 et 1. Les essais
numériques sont effectués avec le même nombre de CFL afin de ne comparer que l’influence du terme
visqueux. Dans le but de respecter le critère de stabilité, le nombre de CFL est alors pris égal a 0,618
(respect de la condition (I-42) avec c = 1) . La Figure III-9 montre que la viscosité artificielle diminue
les oscillations numériques, notamment dans le cas d’une onde de choc où les amplitudes sont les plus
importantes. Cependant, l’apport de ce terme diffusif au sein du schéma numérique ne permet pas
d’éliminer ce caractère non-physique alors que le nombre de CFL a fortement diminué. Ceci implique
notamment un temps de calcul 1,6 fois plus important (avec un coefficient paramétrique de viscosité
égal à l’unité) que pour un schéma de Rubin et Burstein classique. Pour ces raisons, cette technique
n’est pas sélectionnée pour cette étude.
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III.1.4. - Etude des solveurs de Riemann
L’étude bibliographique a mis en avant l’apparition d’une nouvelle classe de schémas numériques
développés pour l’étude des écoulements compressibles. Ces techniques, appelées solveurs de
Riemann, ont donné naissance aux schémas de Harten-Lax-Leer (HLL) et de Roe qui restent précis au
premier ordre que ce soit en temps ou en espace. La Figure III-10 montre que ces schémas sont
équivalents pour l’étude d’une onde de détente comme pour celle d’une onde de choc. On constate que
ce type de schéma ne présente pas de caractère oscillatoire. Cependant, ce résultat est obtenu au
détriment de la rapidité de convergence, en comparaison avec le schéma de Rubin et Burstein qui lui
est du deuxième ordre. Il devient donc nécessaire d’étendre ces nouveaux schémas à un ordre plus
élevé en espace comme en temps afin de gagner en rapidité de convergence.























































Figure III-10. Solveurs de Riemann au 1er ordre utilisés pour l’étude d’ondes de détente (a) et de
choc (b)
Le passage au second ordre en espace et en temps peut se faire en utilisant les techniques de
reconstruction présentées dans l’étude bibliographique (voir paragraphe I.2.3.6). Face aux diverses
formulations du limiteur de pente, un choix s’impose. Pour cela, une étude va être menée à partir du
schéma de Harten-Lax-Leer en choisissant un nombre de CFL égal à l’unité. La Figure III-11 montre
que le limiteur de Van Albada ne peut convenir pour ce type d’étude de part son inexactitude sur la
valeur de la pression obtenue après le passage de l’onde de choc. Le limiteur Superbee conserve un
caractère oscillant bien que ce type de manipulation soit effectuée dans le but d’éliminer ces
oscillations. Une étude avec un nombre de CFL variant de 0,1 à 1 a permis de constater que les
oscillations ne pouvaient être complètement supprimées.
De plus la Figure III-12 montre que ce limiteur entraîne également des résultats incorrects au début
du passage d’une onde de détente. Par conséquent, il ne répond pas aux objectifs de reconstruction au
second ordre établis à partir des techniques à variation totale diminuante (TVD). Les limiteurs
Minmod et Van Leer ont des comportements similaires avec cependant un léger avantage de précision
pour celui de Van Leer. Pour cette raison, c’est ce dernier qui est retenu. Une étude similaire avec le























































Figure III-11. Influence du limiteur de pente au début (a) et à la fin (b) du passage d’une onde de
choc
















































Figure III-12. Influence du limiteur de pente au début (a) et à la fin (b) du passage d’une onde de
détente
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Un choix entre ces deux solveurs de Riemann devant être fait, il ne reste plus que le temps de
calcul pour différencier les deux, de part la similarité des résultats numériques obtenus. Pour cela, une
étude comparative au niveau du temps de calcul a été menée en prenant pour référence le schéma de
Rubin et Burstein. Le nombre de CFL est alors fixé de façon à respecter au plus juste le critère de
stabilité. La résolution par utilisation d’un schéma avec viscosité artificielle prend pour coefficient
paramétrique une valeur égale à l’unité. Bien que les méthodes de transport de flux corrigés ne
présentent pas de résultats probants (voir étude bibliographique), une simulation est tout de même
effectuée avec un schéma basé sur cette technique. Il s’agit du schéma de Rubin et Burstein avec un
opérateur diffusif de type damping et un opérateur antidiffusif de type naive.
La Figure III-14 présente les résultats obtenus. On constate que la précision supplémentaire désirée
par rapport aux résultats obtenus avec le schéma de Rubin et Burstein est relativement coûteuse en
temps de calcul. Il apparaît également que le schéma de Roe demande un effort de calcul plus
importants que celui de Harten-Lax-Leer. Pour cette raison, le code de calcul OndEMI utilise un
schéma numérique basé sur le schéma de Harten-Lax-Leer (au premier ordre) qui a été étendu au
second ordre par une procédure d’interpolation à variation totale diminuante (TVD) avec le limiteur de
pente Van Leer.
Figure III-14. Indication du temps de calcul suivant le schéma numérique choisi
Le choix du schéma numérique a été fait en considérant que le vecteur source restait nul. La prise
en compte d’un vecteur source non nul dans la détermination du vecteur W est alors obtenue de la
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III.2. - PROPRIETES DE LA SIMULATION NUMERIQUE
Le choix du schéma numérique étant effectué, il devient intéressant d’estimer un peu mieux la
différence entre la solution analytique et la solution numérique au dernier pas de temps de calcul. A













Cette notion va ainsi permettre de connaître l’influence sur le résultat final de différents paramètres
de simulation. Dans un premier temps, on s’intéresse à l’influence du nombre de CFL sur les résultats
finaux. Pour cela, on considère le système tubulaire décrit et utilisé pour l’étude concernant le choix
du schéma numérique (voir Tableau III-1).



































Un groupe de simulation faisant varier à la fois le nombre de CFL et le nombre de mailles permet
d’obtenir les résultats présentés sur la Figure III-15. Il apparaît ainsi que le nombre de CFL ne permet
de respecter que le critère de stabilité. Une diminution plus importante de ce nombre ne permet pas
d’obtenir un résultat plus précis et n’engendre alors qu’une augmentation du temps de calcul. Il est
donc important de se placer au plus près de la limite de stabilité. La précision est alors uniquement liée
au nombre de mailles choisi pour résoudre ce type de problème.
Une étude d’influence du temps de simulation (tstop) a été menée dans le cas d’une onde de
détente. Il apparaît sur la Figure III-16 (a) que l’erreur relative de calcul reste quasiment constante et
ce quel que soit le nombre de maille choisi. Ceci signifie qu’il n’y a pas diffusion de l’erreur au cours
du temps. Ce caractère fondamental est représentatif de la qualité du schéma numérique.
L’augmentation de la précision étant relativement coûteuse en temps de calcul, il est nécessaire de
connaître les différents paramètres intervenant sur cette grandeur. Le temps de calcul étant lié au pas
d’espace par le critère de stabilité, une question se pose quant à l’influence de la longueur de la
tubulure. En effet, la variation de cette longueur entraîne une variation du pas d’espace à nombre de
mailles fixé. L’erreur de calcul est, là encore, quasiment constante, (Figure III-16 (b)), et n’est liée
qu’au nombre de mailles. Ainsi, la présence de petites longueurs de tubulure engendre un temps de
calcul beaucoup plus important qu’avec des éléments relativement grands, et ce à précision égale.































Figure III-16. Influence du temps de simulation (a) et de la longueur du tube (b) sur l’erreur de
calcul
Une analyse sur une onde de choc aboutit aux mêmes conclusions qu’avec une onde de détente. Par
ailleurs, des tests (non présentés ici) ont montré que les températures et les pressions initiales n’ont
aucune influence sur la précision du calcul. Il convient donc à présent de choisir un nombre de mailles
pour les différentes simulations numériques. Afin d’éviter les erreurs de résolution numérique, le pas
d’espace doit être choisi à partie décimale finie. Pour cela, seules quelques valeurs particulières de M
permettent de respecter cette condition et ce quelle que soit la longueur du tube. Un nombre de mailles
égal à 1000 a donc été retenu en ce qui concerne la modélisation des différents éléments représentant
les tubulures d’admission et d’échappement. Cependant, étant donné l’importance du temps de calcul
lié à ce choix, cette valeur de M ne sera pas retenue lors de la simulation du fonctionnement complet
d’un moteur à combustion interne.
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III.3. - ETUDE DE L’EXTREMITE OUVERTE
III.3.1. - Ecoulement entrant
III.3.1.1. - Présentation
L’étude des phénomènes de propagation d’ondes dans les conduites à section constante passe par
une singularité correspondant à une entrée d’air depuis l’extérieur vers la canalisation. Ce type
d’élément géométrique laisse apparaître un décollement du filet fluide engendrant une zone de
recirculation [117]. La Figure III-17 montre le positionnement des zones de recirculation au niveau de
cette singularité et la position de deux points imaginaires dus au choix d’un schéma de résolution du
second ordre. Le traitement numérique de ces points étant similaire, seules les équations relatives
à l’un des deux points (ici M+2) seront présentées.
M-1 M M+1 M+2 M+3
(a) (b)
Figure III-17. Représentation schématique des zones de recirculation (a) et des points de
discrétisation (b)
III.3.1.2. - Utilisation de Fluent : choix du maillage
Une étude numérique basée sur l’utilisation du logiciel Fluent est réalisée en considérant la
géométrie comme étant de type 2D axisymétrique. Le tube présente pour caractéristiques un diamètre
intérieur de 27 mm, une épaisseur de paroi de 2,5 mm et a une longueur de 0,2 m. Le choix de cette
longueur (relativement importante) provient du fait qu’il est alors possible de visualiser les zones de
recirculation alors que l’onde de choc (générée par l’entrée d’air dans le tube) a parcouru une distance
relativement importante sans pour autant être revenue (réflexion en bout de tubulure).
La prise en compte par Fluent de la condition limite pressure inlet prend pour hypothèse une
direction d’écoulement normale à la surface d’entrée. Cette hypothèse ne permettant pas de considérer
les phénomènes de décollement, il convient alors de considérer l’atmosphère voisin comme étant une
partie intégrante du système simulé (voir Figure III-18).
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Figure III-18. Maillage (n°5) de la tubulure et de l’atmosphère voisin
Dans un premier temps, il convient de choisir entre une simulation d’écoulement laminaire ou
turbulent (modèle k-e). L'étude des plaques planes par Cousteix [118] a montré que l'écoulement
demeure laminaire près du bord d’attaque et que la transition laminaire/turbulent n'est pas située au
bord de la plaque. En l’absence de choix évident pour le cas des extrémités des tubulures, les deux
régimes d’écoulement sont testés avec Fluent. L’étude sera tout d’abord effectuée en considérant un
écoulement laminaire, puis une comparaison avec un écoulement turbulent sera faite.
Le choix d’un maillage pour la résolution des équations de Navier-Stokes est d’une grande
importance puisqu’un maillage inadapté peut fournir des résultats erronés. Pour cela une étude est
nécessaire à chaque nouvelle configuration testée. La technique concernant le choix du maillage étant
identique pour toutes les études basées sur l’utilisation du logiciel Fluent, elle ne sera présentée que
dans ce paragraphe afin de ne pas alourdir le document. De nombreux maillages furent testés et
certains d’entres eux sont décrits dans le Tableau III-2.
Numéro du
maillage




Taille de la dernière
maille (mm)
1 0,1 1,1 1
2 0,05 1,2 1
3 0,05 1,1 1
4 0,01 1,2 1
5 0,01 1,1 1
6 0,005 1,1 1
Tableau III-2. Quelques définitions de maillages utilisés pour la simulation d’une extrémité ouverte
Le choix du maillage est effectué en essayant de garder un bon rapport de forme :
· le rapport de taille entre deux mailles voisines reste inférieur à 1,2 (pour minimiser les
approximations dues aux erreurs de troncature [119]).
· l’utilisation, dans la mesure du possible, de quadrilatères (dans le cadre d’une étude
bidimensionnelle) pour se rapprocher de l’orthogonalité (au sens discret) permet de
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diminuer le nombre d’itérations du solveur des équations de Navier-Stokes lors du
processus de convergence du code.
L’objectif est d’obtenir un résultat qui reste indépendant du maillage retenu mais aussi de limiter le
nombre de mailles pour maintenir un temps de calcul raisonnable. En effet, pour une géométrie
donnée, l’augmentation du nombre de mailles accroît d’autant le nombre de calculs par pas de temps.
De plus, la diminution de la taille des mailles induit automatiquement une diminution du pas de temps,
et ce afin de respecter le critère de Courant-Friedrichs-Lewy. Ces deux conséquences montrent
l’importance d’utiliser un nombre de mailles optimum. Pour cela, la technique employée consiste à
partir d’un nombre de mailles le plus faible possible et de l’augmenter progressivement jusqu’à obtenir
un résultat indépendant du maillage. En utilisant les fonctions courant (combinaison de la quantité de
mouvement et des lignes de courant), on remarque sur la Figure III-20 qu’un maillage trop grossier
comme le n°1 ne permet pas de représenter correctement la zone de recirculation. Par ailleurs il
apparaît une deuxième zone de recirculation qui n’est pas révélée pour des maillages plus grossier que
le n°5. Par la suite un raffinage plus poussé ne modifie pas le résultat (voir maillage n°6). Pour cette
raison, c’est le maillage n°5 qui est retenu.
La méthode de choix du maillage sera la même pour ce qui concerne l’ensemble des singularités
géométriques et moteurs étudiés pour la simulation du fonctionnement des moteurs à combustion
interne.









































































Figure III-19. Vecteurs vitesse (a) et pression relative (b) à l’entrée de la tubulure (t = 0,2 ms)
La Figure III-19 présente quelques résultats obtenus à partir du maillage retenu. Il apparaît ainsi au
niveau de l’entrée de la tubulure une zone de survitesse importante puisqu’elle représente
approximativement 1,7 fois la vitesse moyenne de l’écoulement. De plus la dépression engendrée au
niveau de la zone de recirculation est deux fois supérieure à celle dans le reste de la tubulure. On peut
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Enfin, la Figure III-21 montre que la différence reste minime entre une résolution des équations de
Navier-Stokes en considérant un écoulement laminaire ou turbulent. Une étude supplémentaire faisant
varier le rapport de pression (et donc la vitesse de l’écoulement) a conforté ces résultats. L’utilisation
d’un modèle de résolution laminaire est donc tout à fait justifiée en ce qui concerne un écoulement
entrant dans une tubulure. La Figure III-21 montre également une comparaison du temps nécessaire au
calcul en prenant comme base de référence l’écoulement laminaire. Il s’avère que l’écoulement
turbulent est nettement plus coûteux et ne présente donc aucun avantage.























Figure III-21. Comparaison des résultats en pression (a) et en temps de calcul relatif (b) (t = 0,2 ms)
III.3.1.3. - Modélisation unidimensionnelle
Le maillage et les hypothèses de calculs ayant été définis, le code Fluent est maintenant utilisé de
façon intensive pour caractériser et modéliser une extrémité ouverte avec un écoulement entrant. Le
modèle de comportement s’appuie sur l’étude bibliographique (écoulement isentropique entre
l’atmosphère ²lointaine² et l’entrée du tube) et le coefficient de comportement est noté Ceoe. Les points
imaginaires sont définis à partir des équations suivantes (voir paragraphe III.1.1.) :
1M2M FtubeFtube ++ = (III-33)
1Meoeeff,1M FtubeCFtube ++ ×= (III-34)


















Equations de fermeture : gaz parfait, célérité du son
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Une étude de cette condition limite en considérant un écoulement visqueux est alors menée. La
prise en compte de plusieurs cas tests est nécessaire. Pour cela une onde de choc (échelon de pression
et de vitesse) est créée au niveau de l’entrée de la tubulure. La première série d’essais numériques
consiste à considérer que la géométrie du tube reste constante (Dtube = 27 mm, etube = 2,5 mm et Ltube
= 0,2 m) et que les conditions extérieures sont telles que Text = 300 K et pext = 1 bar. L’influence de la
différence de pression entre l’intérieur et l’extérieur de la tubulure (et par conséquent du nombre de
Mach au niveau de l’entrée) est alors étudiée. Pour cela, c’est la valeur de la pression initiale qui varie
(P init = 0,4 ; 0,5 ; 0,6 ; 0,65 ; 0,7 ; 0,75 ; 0,8 ; 0,85 ; 0,9 ; 0,95 bar).
La détermination numérique puis expérimentale du coefficient de comportement s’appuie sur
la méthodologie définie dans le Chapitre II.


























D27 e2,5 Exper imental
D27 e2,5 Tendance
D45 e2,5 Exper imental
D45 e2,5 Tendance
(a) (b)
Figure III-22. Représentation du coefficient Ceoe à partir de résultats numériques (a) et
expérimentaux (b)
La Figure III-22 (a) montre que le coefficient Ceoe évolue linéairement en fonction du nombre de
Mach. L’écart-type obtenu est de 3,9.10-3 ce qui montre que l’approximation linéaire est adaptée.
Cependant, il apparaît sur la Figure III-22 (a) que pour de faibles de nombres de Mach, cette
modélisation est un peu moins représentative. Toutefois, un calcul d’écart-type en considérant
uniquement les trois premiers points permet d’obtenir un résultat de 5,8.10-3 ce qui montre que la
modélisation linéaire est justifiée même pour les faibles nombres de Mach. Une étude complémentaire
faisant varier la température initiale à l’intérieur de la tubulure puis la température extérieure (300,
500, 700, 900 et 1100 K) a également été menée car la température influence la célérité du son et par
conséquent le nombre de Mach. Les résultats obtenus ont permis de conforter que l’utilisation du
nombre de Mach comme paramètre d’évolution est justifiée.
Une étude complémentaire est ensuite menée afin de connaître l’influence des paramètres
géométriques sur les valeurs prises par le coefficient Ceoe. Pour cela, différentes simulations
numériques sont effectuées en considérant une variation du diamètre (20, 27, 30, 40, 50, 60, 70, 80, 90
et 100 mm) puis une variation de l’épaisseur du tube (1, 2, 4 et 2,5 mm). La Figure III-22 (a) présente
quelques résultats concernant cette étude. Il apparaît que le coefficient de pertes évolue de façon
linéaire et que le coefficient directeur de la droite reste constant quel que soit les valeurs prises par le




Une étude expérimentale à partir du tube à chocs est alors menée. Elle est basée sur des tubulures à
longueurs constantes (Ltube = 0,2 m) et épaisseurs constantes (e tube = 2,5 mm). Seuls le diamètre de la
tubulure (Dtube = 27 et 45 mm) et la pression initiale varient. Les résultats obtenus sont présentés sur la
Figure III-22 (b) et viennent confirmer ceux obtenus à l’aide du code de calcul CFD Fluent.
Au vu de tous ces résultats, le coefficient de pertes concernant un écoulement entrant dans une
tubulure pour l’étude de la dynamique des gaz peut être décrit par une relation de la forme suivante :
eoeeoeeoe bMaaC +×= (III-38)

















Figure III-23. Evolution du coefficient beoe en fonction du rapport Dtube/etube
Les études précédentes permettent alors de déterminer le coefficient directeur aeoe (constant et égal
à -0,22) ainsi que l’ordonnée à l’origine beoe. Il apparaît sur la Figure III-23 que cette ordonnée à
l’origine dépend fortement du rapport entre le diamètre et l’épaisseur du tube. Ainsi, plus le rapport
Dtube/etube est élevé, plus le coefficient de comportement Ceoe est faible. Le débit massique entrant dans
la tubulure s’en trouve alors amoindri. La Figure III-24 permet de visualiser les phénomènes
physiques au voisinage de la tubulure : pour un rapport Dtube/etube élevé, l’air entrant dans la tubulure
provient non seulement de l’avant de la tubulure mais également de la partie encadrant l’entrée de la
tubulure. Ceci facilite d’autant plus le décollement des veines fluides ainsi que l’importance des zones
de recirculation. Il convient donc non seulement de limiter l’importance des zones de recirculation en
dirigeant l’écoulement en entrée (installation d’un convergent) mais également de contrôler la prise
d’air.
L’ensemble des résultats présentés permet ainsi d’obtenir une expression mathématique qui



























Figure III-24. Différence de comportement au niveau des lignes de courant suivant l’épaisseur du
tube
Cette nouvelle modélisation doit maintenant être validée. Une comparaison entre les résultats
numériques obtenus d’une part avec le code OndEMI et d’autre part avec les résultats présentés dans
la littérature et les résultats expérimentaux permet de montrer l’efficacité de cette nouvelle
modélisation. Un capteur de pression est installé sur un tube d’une longueur de 2 m, d’un diamètre de
27 mm et d’une épaisseur de 2,5 mm. L’utilisation d’un tube aussi long pour les essais expérimentaux
permet d’obtenir un palier de pression entre deux passage d’ondes au niveau du capteur qui est alors
facilement exploitable. La pression initiale dans la tubulure est de 0,8 bar.





















Figure III-25. Comparaison des résultats obtenus pour une onde de choc
La Figure III-25 montre l’insuffisance du coefficient de pertes considéré comme étant constant (et
égal à 0,65) d’après Kirkpatrick [66]. Par ailleurs, l’étude bibliographique avait également permis de
mettre en avant l’hypothèse faite par Blair et al. [67] considérant un coefficient dépendant du rapport
de pression entre l’extérieur et l’entrée de la tubulure. Il s’avère ici que cette hypothèse est correcte
mais que les valeurs alors prises par ce coefficient ne concordent pas avec nos résultats. Cette
différence provient de la prise en compte du caractère instationnaire de l’écoulement.
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III.3.2. - Ecoulement sortant
L’étude bibliographique a montré qu’une extrémité ouverte avec un écoulement sortant peut être
modélisée en effectuant un bilan massique. La prise en compte du caractère isentropique de
l’écoulement entre l’entrée de la tubulure et l’atmosphère ainsi que l’hypothèse de filets fluides
parallèles à la sortie de la tubulure permettent d’écrire :
1M2M FtubeFtube ++ = (III-40)
1Meoseff,1M FtubeCFtube ++ ×= (III-41)
eff,1M1M1M2M2M2M FtubeuFtubeu ++++++ ××r=××r (III-42)













Les différentes simulations effectuées à l’aide du logiciel Fluent utilisent le maillage défini pour
l’étude d’une extrémité ouverte avec un écoulement entrant. Une première étude considérant un tube
de diamètre 27 mm, d’épaisseur 2,5 mm et de longueur 0,2 m est tout d’abord réalisée. Il s’agit de
connaître l’influence du nombre de Mach sur le coefficient de comportement Ceos. Pour cela, les
différentes simulations numériques sont effectuées en faisant varier la pression initiale au sein de la
tubulure (pinit = 1,2 ; 1,4 ; 1,6 ; 2 et 3 bar) alors que les conditions extérieures sont inchangées. La
première hypothèse à vérifier concerne le fait que les filets fluides restent parallèles à la sortie de la
tubulure. La Figure III-26 montre les résultats obtenus au bout de 4,5 ms et que cette condition est
réalisée pour le cas où la pression initiale est de 2 bar (b) mais que ceci reste tout juste vérifié pour une
pression égale à 1,2 bar (a).
La détermination numérique puis expérimentale du coefficient de comportement s’appuie sur
la méthodologie définie dans le Chapitre II.
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Une étude expérimentale est menée en parallèle de ces simulations numériques pour la même
configuration géométrique. Tout d’abord, la Figure III-27 montre une bonne corrélation entre les
résultats expérimentaux et ceux obtenus à l’aide du code CFD. Par ailleurs, pour un nombre de Mach
supérieur à 0,24 il n’apparaît aucune perturbation de l’écoulement ce qui permet de valider
l’hypothèse des filets fluides parallèles.
Le point permettant d’obtenir le nombre de Mach le plus faible en essai expérimental est obtenu à
partir d’une pression initiale de 1,088 bar. Une comparaison du débit massique obtenu en considérant
le coefficient de comportement Ceos égal à l’unité puis à 0,995 montre que l’écart est de 0,4%. Cette
erreur étant très faible, l’hypothèse d’un coefficient de pertes égal à l’unité paraît tout à fait justifiée et
sera utilisée pour la suite de l’étude.
Par ailleurs, une étude complémentaire basée sur la variation des températures extérieures et
intérieures ainsi que du diamètre de la tubulure montre que ces paramètres ne modifient en rien les
résultats obtenus précédemment. Par conséquent, la modélisation retenue considère que le coefficient
de comportement est égal à l’unité.













Figure III-27. Détermination de Ceos de façon numérique et expérimental
III.4. - DETERMINATION DU FROTTEMENT PARIETAL
III.4.1. - Position du problème
Lorsque l’air pénètre (ou sort) de la conduite, l’écoulement est soumis au frottement pariétal.
L’étude bibliographique a montré que le coefficient de frottement utilisé par la communauté
scientifique concernant la simulation des écoulements instationnaires au sein des tubulures
d’admission et d’échappement des moteurs à combustion interne n’a pour l’instant fait l’objet
d’aucune étude approfondie et laisse apparaître des valeurs différentes de ce coefficient suivant les
auteurs. Par ailleurs l’établissement des équations de la dynamique des gaz pour un écoulement
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instationnaire unidimensionnel prend pour hypothèse une condition de non glissement dans le but
d’annuler un des termes de l’équation du bilan d’énergie. La Figure III-28 montre la représentation des
vecteurs vitesse dans la veine fluide suivant que l’on considère un écoulement quasi-unidimensionnel
ou unidimensionnel. Il convient de vérifier les conséquences d’une telle hypothèse.
(a) (b)
Figure III-28. Représentation des vecteurs vitesse lors d’une approche 1D (a) ou quasi-1D (b)
Pour cela, il est nécessaire de s’intéresser aux différents termes intervenant dans l’équation du bilan
d’énergie. La formulation intégrale eulérienne locale permet d’écrire :



























L’intégrale présentant le terme ufF r
v
×  s’annule lorsque l’hypothèse d’un écoulement quasi-
unidimensionnelle est retenue. Cependant, dans le cas d’une hypothèse unidimensionnelle, ce terme
reste présent dans l’équation bilan d’énergie. La force tangentielle de frottement exercée sur la surface
latérale s’exprime à partir de la contrainte tangentielle de frottement pariétal et du périmètre mouillé






En utilisant les expressions du terme résultant des forces de frottement pariétal G (définie par
l’équation (I-8)) et du coefficient de frottement (défini par l’équation (I-25)), on obtient l’équation








































































Une étude a donc été menée afin de déterminer la formulation décrivant l’évolution du coefficient
de frottement dans le but de vérifier l’importance du terme de dissipation d’énergie des forces de
frottement. Pour cela, une campagne d’essais numériques basée sur l’utilisation du code CFD Fluent a
été effectuée. La longueur du tube est restée constante (égale à 2 mètres) alors que le diamètre ainsi
que la rugosité ont été des paramètres d’étude. La résolution des équations de Navier-Stokes a été
effectuée en utilisant un modèle de turbulence k-e  standard dans le cas d’un écoulement instationnaire
2D axisymétrique. La prise en compte des frottements dépend du maillage, notamment au sein de la
couche limite.
III.4.2. - Loi de paroi
Un calcul d’écoulement dans une tubulure doit tenir compte des aspects propres à la couche limite
d’où l’importance du maillage. Le code de calcul CFD Fluent permet de choisir entre deux types de
résolution. Dans un premier cas, le maillage est suffisamment fin pour obtenir un nombre de points
important dans la région interne de la couche limite. Ceci permet alors de prendre en considération la
viscosité auprès de la paroi par résolution directe des équations de Navier-Stokes. L’inconvénient de
ce type de résolution vient du fait que les mailles étant très petites, le nombre de mailles total est alors
très important ce qui entraîne une augmentation du temps de calcul. Ceci est d’autant plus vrai que le
code de calcul CFD respecte le critère de CFL concernant le choix du pas de temps. Afin de limiter le
temps de calcul, une autre méthode sur le choix du maillage consiste a s’assurer que trois points (au
minimum) restent présents dans la région interne de la couche limite et d’utiliser la loi de paroi définie
par la formulation logarithmique. Le code de calcul CFD Fluent dispose alors de deux lois différentes.
La première suppose que la contrainte tangentielle de frottement pariétal t est une constante [118] et la
seconde correspond à celle élaborée par Kim et Choudhury [120] qui suppose que t n’est pas une
constante mais dépend du gradient de pression. La précision supplémentaire apportée par cette
dernière loi est adaptée à l’étude des écoulements instationnaires. Pour cette raison, c’est cette loi qui
sera utilisée pour les différents calculs effectués dans cette étude d’influence du coefficient de
frottement.
Le maillage est raffiné au voisinage des parois du tube. La première maille (affleurante à la paroi)
est de 0,1 mm. Les suivantes suivent alors une progression géométrique de raison 1,2 jusqu’à atteindre
une taille de 2 mm. Une première étude a ainsi été menée en considérant une rugosité nulle. Le tube
considéré est caractérisé par une longueur de 2 mètres et un diamètre de 50 mm. Les conditions
atmosphériques sont telles que la pression reste à 1 bar et la température à 300 K. Les résultats
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présentés dans le Tableau III-3 montrent qu’il existe toujours au moins trois points dans la région
interne de la couche limite, ce qui assure la condition requise sur l’utilisation du code CFD avec une
loi logarithmique au voisinage des parois. C’est donc ce maillage qui sera retenu pour l’étude des









0,40 50,3 99,6 153,1
0,50 47,0 92,8 142,7
0,60 40,4 79,7 122,4
0,70 32,5 63,9 97,9
0,80 23,5 45,9 70,2
0,90 13,4 25,8 39,2
0,95 7,6 14,5 21,9
Tableau III-3. Etude de la qualité du maillage retenu
III.4.3. - Modélisation du coefficient de frottement
L’étude numérique à l’aide du code de calcul CFD Fluent a été menée en faisant varier
successivement trois paramètres : le diamètre (10 mm à 100 mm), la rugosité de la paroi (0 ; 0,01 mm ;
0,3 mm) et la pression initiale au sein de la tubulure (0,4 à 0,95 bar). Par ailleurs des essais
expérimentaux ont également été effectués sur un tube de diamètre 27 mm et d’une longueur de 4
mètres. La rugosité du tube expérimental est de 0,03 mm [121]. La Figure III-29 montre alors les
résultats obtenus.
La détermination numérique puis expérimentale du coefficient de comportement s’appuie sur la
méthodologie définie dans le Chapitre II.






















Fluent (e = 0 mm)
Fluent (e = 0,01 mm)
Fluent (e = 0,3 mm)
Experimental (e = 0,03 mm)
Figure III-29. Comparaison des lois existantes avec les résultats numériques et expérimentaux
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Il apparaît que les résultats numériques restent proches des résultats expérimentaux et ce quelle que
soit la valeur de la rugosité de la paroi. On peut donc en conclure que la rugosité présente une
influence négligeable sur la propagation des ondes de pression dans les tubulures. Pour cette raison, la
relation de Swamee et Jain décrite par l’équation (I-28) a été modifiée en ôtant les termes liés à la






















III.4.4. - Influence de l’équation bilan d’énergie
La modélisation adoptée pour le coefficient de frottement (voir équation (III-50)) a été obtenue en
considérant la dissipation énergétique des termes de frottement au sein de l’équation bilan d’énergie
dans le code unidimensionnel. Afin d’étudier l’influence de ce terme, un calcul est effectué à l’aide du
code CFD Fluent avec un tube d’une longueur de 2 mètres et de 100 mm de diamètre. La pression
initiale a été choisie égale à 0,4 bar. En parallèle, la simulation unidimensionnelle effectuée à l’aide du
code OndEMI a été réalisée avec deux types de modèles. Le premier considère que les termes de
frottement n’interviennent pas dans l’équation bilan d’énergie (comme décrit dans la littérature) et le
second intègre ces termes (modélisation que nous avons adoptée).



















Figure III-30. Comparaison de la température entre les résultats obtenus avec Fluent et les
simulations 1D
La Figure III-30 montre les résultats obtenus sur le calcul de la température à l’intérieur de la
tubulure à l’instant t = 4 ms. L’extrémité ouverte étant du coté droit, l’écoulement s’effectue de la
droite vers la gauche. L’onde de pression (onde de choc) correspond à la variation de la température au
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niveau de l’abscisse la plus faible. La deuxième variation de température (à fort gradient) sépare deux
type de fluide : à gauche, le fluide initialement dans la tubulure et à droite le fluide initialement à
l’extérieur. Cette surface de discontinuité (en température) permet de montrer la différence entre les
deux modèles étudiés. Même si quantitativement les résultats sont similaires (erreur faible), une
différence apparaît. Le premier modèle détermine la température avec une évolution spatiale inverse à
celle obtenue par le second modèle ainsi que par le code CFD. Pour cette raison, le code de calcul
OndEMI tiendra compte de la dissipation énergétique des forces de frottement.
La Figure III-30 montre également une différence sur la deuxième variation de température entre
les résultats obtenus à partir de Fluent et ceux obtenus à partir d’une simulation unidimensionnelle.
Ceci provient de la condition limite de type extrémité ouverte. L’utilisation du logiciel Fluent avec une
condition limite de type ²pressure inlet² ajuste la vitesse d’entrée dès le premier pas de temps, ce qui
signifie que l’air extérieur pénètre dans le tube dès le début du calcul. Par contre, dans le code
unidimensionnel, le calcul à la frontière s’appuie sur les points du maillage voisins, c’est-à-dire les
points imaginaires et ceux à l’intérieur du tube. Par conséquent un délai est nécessaire à la mise en
mouvement du fluide ainsi qu’à la pénétration de l’air extérieur dans le tube.
III.5. - ETUDE DE L’EXTREMITE FERMEE
Le dernier point à traiter concernant l’étude d’une tubulure correspond à l’extrémité fermée,
autrement dit à l’étude de la réflexion d’une onde au niveau d’un mur. Jusqu’à présent une condition
type miroir a été utilisée (voir équations (III-8) à (III-10)). Cette condition permet d’obtenir une
vitesse nulle à la paroi. Cependant, ce type de modélisation reste à vérifier tant sur la justesse des






Figure III-31. Schéma d’une onde incidente (a) et d’une onde réfléchie (b) au niveau d’un mur
Afin de déterminer une formulation analytique concernant l’amplitude en pression des ondes
réfléchies, on considère dans ce paragraphe que l’onde incidente est une onde de compression simple à
la limite de devenir une onde de choc. Ceci nous permet alors d’utiliser la méthode des
caractéristiques (voir Annexe 1). L’onde incidente étant à vitesse d’écoulement négative (voir Figure
III-31), l’équation de compatibilité de la caractéristique C- doit être vérifiée (voir équation (A1-15)).
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Par ailleurs l’onde réfléchie doit vérifier l’équation de compatibilité de la caractéristique C+ (voir
équation (A1-13)). En intégrant ces dernières, on obtient ainsi :










0u 1 = (III-53)
0u 3 = (III-54)
Equations de fermeture : gaz parfait, célérité du son
Le rapport de pression étant inférieur à 3, l’étude du choc peut être effectué en considérant un
écoulement isentropique, comme ceci fût montré précédemment (voir Figure III-6). L’amplitude de







































































0,900 0,996 1,100 1,100 0,00
0,800 0,983 1,200 1,200 0,00
0,700 0,959 1,297 1,296 0,03
0,600 0,923 1,386 1,385 0,07




0,400 0,803 1,512 1,509 0,19
Tableau III-4. Validation de la condition miroir
Dans un premier temps, il convient donc de s’assurer, grâce à l’équation (III-56), que la condition
miroir caractérise correctement une extrémité fermée. Pour cela, le même cas test que pour l’étude de
l’extrémité ouverte avec écoulement entrant est utilisé. Le Tableau III-4 rassemble les résultats
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obtenus qui indiquent que les équations (III-8) à (III-10) décrivent correctement le comportement
d’une onde de pression à la rencontre d’une extrémité fermée.
Il convient à présent de connaître les limites d’application de la condition miroir. Pour cela, deux
types de manipulation ont été effectuées sur le banc de tests Tube à Choc. L’extrémité fermée a été
réalisée, dans un premier temps, en utilisant une plaque d’aluminium de 2 mm d’épaisseur puis elle fût
remplacée par un film plastique d’épaisseur 0,03 mm et ce afin de connaître l’influence de la rigidité
du matériau sur la réflexion d’une onde de pression. Il s’avère d’après la Figure III-32 que la
différence entre les résultats de simulation du code OndEMI et les résultats expérimentaux peut
s’étendre jusqu’à 7%. Cependant, le cas du film plastique représente un cas extrême qui ne sera jamais
atteint au sein des tubulures d’admission et d’échappement. Pour cette raison, la condition miroir sera
appliquée pour la simulation du fonctionnement des moteurs à combustion interne chaque fois que la
surface de passage sera obstruée.





















epaisseur = 2 mm
epaisseur = 0,03 mm
Figure III-32. Erreur de calcul de part l’utilisation de (III-56) suivant l’épaisseur de la paroi
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Les éléments de base nécessaires à la simulation de la propagation des ondes de pression dans
les tubulures d’admission et d’échappement des moteurs à combustion interne viennent d’être
présentés. Il s’agit d’une part du choix du schéma numérique lié à la résolution des équations de la
dynamique des gaz mais également de l’étude des conduites droites à section constante.
Il convient à présent de considérer les autres éléments constitutifs des tubulures d’admission et










Ce chapitre présente la modélisation relative aux différentes singularités pouvant être
rencontrées au sein des tubulures d’admission et d’échappement des moteurs à combustion interne
en s’appuyant sur une méthodologie similaire à celle appliquée pour l’étude d’un tube élémentaire.
Deux catégories de singularités sont étudiées : celles de type géométrique et celles spécifiques
aux moteurs à combustion interne. Sont qualifiées de géométriques toutes les singularités qui ne
sont pas propres aux moteurs à combustion interne et qui peuvent être rencontrées dans d’autres
secteurs d’applications : les variations de sections, les coudes et les jonctions. Les singularités
spécifiques au moteur étudié sont les suivantes : collecteurs d’admission et d’échappement,
soupapes, boîtier papillon, filtre à air et pots de détente.
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IV.1. - VARIATIONS DE SECTIONS
Bien qu’il soit possible de considérer un élément tubulaire comme étant une géométrie
unidimensionnelle, les conduites d’admission et d’échappement des moteurs à combustion interne sont
généralement constituées d’éléments à section de passage non constante. Il convient donc de
s’intéresser à l’influence de ces variations de section sur le comportement du fluide. La résolution des
équations de la dynamique des gaz avec le schéma numérique retenu intègre la notion de changement
de section mais ne gère pas les différentes pertes pouvant exister. Il convient donc dans un premier
temps de connaître le comportement du fluide au voisinage de ces singularités géométriques et,
éventuellement, de modéliser les phénomènes rencontrés.
IV.1.1. - Augmentation de la section de passage
Selon le sens de l’écoulement, une variation de section est considéré comme une augmentation ou
une diminution de la section de passage. Le comportement du fluide étant très différent dans ces deux
cas, deux modélisations seront développées. Dans un premier temps, seule une augmentation de
section dite brusque sera étudiée. Ce type d’élément géométrique laisse apparaître un décollement des
filets fluides engendrant une zone de recirculation en aval de la singularité [122]. La Figure IV-1
montre un schéma de cette singularité et la position des points de discrétisation. Le traitement
numérique de ces points étant similaire, seules les équations relatives à l’un des deux points (ici 0
et M+2) seront présentées.
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Figure IV-1. Représentation schématique de la singularité (a) et des points de discrétisation (b)
Les points imaginaires permettent de décrire le comportement du fluide au travers de la singularité
mais également d’utiliser le schéma de résolution numérique sur l’ensemble du tube. Ces points
correspondent à un état de transition où la section effective de passage est réduite de part la présence
des zones de recirculation. Cet aspect permet alors de déterminer le débit massique réellement
transmis. La section effective de passage est alors obtenue à partir de la section géométrique et d’un
coefficient de comportement, noté Ceb. L’écriture, à chaque pas de temps, du bilan instantané de la
quantité de mouvement prend pour hypothèse que les forces de pression sont exercées sur les surfaces
géométriques. Le modèle de comportement décrivant la singularité étudiée est alors décrit par le
système d’équations suivant :
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Caractérisation de l’élément 1 :
2,22,22,22M,12M,12M,1 FtubeuFtubeu ××r=××r +++ (IV-1)













as ×-g+=×-g+ ++ (IV-3)
2M,1eb1M,1 FtubeCFtube ++ ×= (IV-4)
Equations de fermeture : gaz parfait, célérité du son
Caractérisation de l’élément 2 :
M,1M,1M,10,20,20,2 FtubeuFtubeu ××r=××r (IV-5)














1,2eb0,2 FtubeCFtube ×= (IV-8)
Equations de fermeture : gaz parfait, célérité du son
Une étude 2D axisymétrique avec un modèle k-e  standard a été menée à l’aide du logiciel Fluent,
dans le cas d’un écoulement instationnaire. La géométrie traitée est constituée de deux tubes accolés
de 500 millimètres de longueur chacun et de diamètres différents. Le procédé de simulation consiste à
permettre à l'air extérieur de pénétrer dans la tubulure en dépression où la pression intérieure et la
température intérieure sont connues. On considère que les conditions extérieures sont de 1 bar et de
300 K. Afin de déterminer au mieux les paramètres caractérisant le coefficient Ceb, l’étude est faite en
faisant varier alternativement les paramètres suivants : pression intérieure, diamètres des tubes et
température intérieure. Le raffinement du maillage au voisinage des parois est défini par une première
maille de 0,1 mm et une progression géométrique de raison 1,2 jusqu’à l’obtention d’une taille de
maille de 1 mm. Dans le cadre de diamètres de 50 mm et de 100 mm, ceci permet d’obtenir une





































Figure IV-2. Vecteurs vitesse au niveau d’un élargissement brusque (t = 1,72 ms)
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La Figure IV-2 permet de visualiser l’importance de la zone de recirculation (à t = 1,72 ms) au
niveau de ce type de singularité dans le cadre d’un essai numérique avec une pression initiale de 0,75
bar et des conduites ayant pour diamètre D1 = 50 mm et D2 = 100 mm.
Dans le but de réduire le nombre d’essais numériques (et par conséquent le temps de calcul), toutes
les simulations s’appuient, dans la mesure du possible, sur les techniques de plans d’expériences
décrites par Goupy [123]. Ceci permet de définir les gammes d’essais décrites dans le Tableau IV-1.
La première gamme d’essais consiste, pour une configuration géométrique fixée, à déterminer
l’influence de la vitesse d’écoulement du fluide (liée à la différence de pression entre l’intérieur et
l’extérieur du système tubulaire) sur le coefficient de comportement Ceb (gamme n°1). Par la suite,
l’influence du rapport des diamètres (gamme n°2 et n°3) est étudiée. La température initiale à
l’intérieur de la tubulure faisant varier la célérité du son, il convient de connaître lequel des paramètres
vitesse d’écoulement ou nombre de Mach définit au mieux le coefficient de comportement. Pour cela,
la gamme d’essai n°4 a été utilisée. La détermination numérique puis expérimentale du coefficient
de comportement s’appuie sur la méthodologie définie dans le Chapitre II.
Gamme n° Valeurs des paramètres étudiés
1
D1 = 50 mm, D2 = 100 mm, Tinit = 300 K
pinit = 0,4 ; 0,5 ; 0,6 ; 0,65 ; 0,7 ; 0,75 ; 0,8 ; 0,85 ; 0,9 ; 0,95 bar
2
D2 = 100 mm, Tinit = 300 K, pinit = 0,7 bar
D1 = 30 ; 40 ; 50 ; 60 ;70 ;80 ;90 mm
3
D1 = 25 mm, D2 = 50 mm, Tinit = 300 K
pinit = 0,4 ; 0,5 ; 0,6 ; 0,7 ; 0,8 ; 0,9 bar
4
D1 = 50 mm, D2 = 100 mm, pinit = 0,4 bar
Tinit = 300 ; 500 ; 700 ; 900 ; 1100 K
Tableau IV-1. Caractéristiques des essais numériques réalisés pour l’étude d’un élargissement
brusque
Il apparaît alors que la fonction représentative du coefficient de comportement peut être approchée
par une équation quadratique en fonction du nombre de Mach évalué au plus petit diamètre de la




L’installation expérimentale se compose de deux tubes d’une longueur de un mètre chacun. Deux
types de géométries sont examinés : le premier est défini par D1 = 27 mm et D2 = 58 mm et le second
correspond à D1 = 27 mm et D2 = 45 mm. Les différentes valeurs du coefficient Ceb ainsi obtenus avec
l’analyse numérique puis avec l’analyse expérimentale restent proches comme le montre la Figure
IV-3. Cette bonne corrélation valide à la fois les simulations effectuées avec Fluent, le modèle de
comportement et la fonction représentative de l’évolution du coefficient de comportement Ceb.
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D1 = 27 mm ; D2 = 58 mm
D1 = 27 mm ; D2 = 45 mm
(a) (b)
Figure IV-3. Valeurs du coefficient Ceb par détermination numérique (a) et validation
expérimentale (b)
L’étude bibliographique a mis en avant le fait que de nombreux auteurs utilisaient un coefficient de
comportement constant et compris entre 0,95 (pour Blair) et 1 (pour Trengrouse). Notre étude montre
que cet intervalle correspond à des écoulements faiblement compressibles (nombre de Mach inférieur
à 0,25) mais que le coefficient de comportement Ceb n’est pas constant. De plus, il apparaît que ce
coefficient peut atteindre une valeur de 0,75 pour des nombres de Mach plus élevés.



















































Figure IV-4. Comparaison des signaux de pressions en amont (a) et en aval (b) de la singularité
Afin d’estimer l’importance des différences pouvant exister entre les résultats obtenus avec la
modélisation décrite ici et ceux obtenus en utilisant des modèles bibliographiques, une comparaison
entre les signaux de pression est effectuée. Pour cela, plusieurs simulations numériques sont effectuées
(avec le code OndEMI) sur une géométrie basée sur l’installation expérimentale ayant pour diamètres
de tubulure : D1 = 27 mm et D2 = 45 mm. Deux capteurs de pressions sont installés à 20 cm de part et
d’autre de la singularité. La pression est alors mesurée en amont et en aval de la singularité puis est
comparée aux résultats de simulations numériques (voir Figure IV-4). Les résultats obtenus au bout de
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4 ms en amont de la singularité sont identiques car l’onde de pression n’est pas parvenue à la
singularité. En revanche, les résultats obtenus en aval de la singularité sont différents et le modèle
proposé détermine la valeur de la pression transmise avec plus de précision que les autres
modélisations. La différence obtenue juste après l’onde de choc provient du fait que la membrane
installée à l’extrémité de la tubulure se déforme légèrement (de part son élasticité) et modifie quelque
peu le front d’ondes. Cependant, on retrouve quelques instants plus tard une corrélation satisfaisante
entre les valeurs numériques et expérimentales.
D’un point de vue conception, ce type de singularité ne peut être obtenu que par l’utilisation d’un
rayon de raccordement au niveau des deux conduites comme présenté sur la Figure IV-5. Il convient
donc de connaître l’influence d’un tel paramètre sur le comportement du fluide. Pour cela, une étude
avec Fluent a été menée en faisant varier le rayon de raccordement, noté rc, entre 0 et 3 mm pour D1 =
50 mm et D2 = 100 mm. Il est ainsi apparu que le coefficient de comportement Ceb restait égal à 0,94
pour un nombre de Mach variant entre 0,361 et 0,362. Il est donc tout à fait justifié de négliger ce
paramètre lors de l’étude d’une telle singularité géométrique.
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Figure IV-5. Présence d’un rayon de raccordement au niveau de deux conduites
L’étude d’une tubulure d’admission ou d’échappement d’un moteur à combustion interne montre
qu’une augmentation de la surface de passage ne se fait pas uniquement avec un élargissement
brusque mais également par l’utilisation de canalisation à élargissement progressif. Ce type d’élément
ne pouvant plus être considéré comme zéro-dimensionnel, la modélisation des zones de recirculation
ne peut pas se faire avec la même méthodologie. Pour cela, la géométrie est composée de trois
éléments : deux tubes à sections constantes séparés par un divergent (voir Figure IV-6). La résolution
des équations de la dynamique des gaz est alors effectuée dans chacun des tubes avec une particularité
sur la conduite n°2. L’apparition de zones de recirculation entraîne un décollement de la veine fluide
ce qui a pour conséquence de diminuer les effets dus au frottement pariétal. Une modification du














Figure IV-6. Représentation schématique d’un élargissement progressif
Une première étude numérique basée sur l’utilisation du logiciel Fluent a permis d’obtenir les
résultats présentés dans le Tableau IV-2. Ceux-ci ont été obtenus à partir d’une simulation 2D
axisymétrique avec un modèle k-e  standard à partir d’une géométrie constituée de deux tubes 1 et 2 de
500 millimètres de longueur chacun ayant pour diamètre D1 = 50 mm et D2 = 100 mm. Quant au
maillage utilisé, il reste du même type que lors de l’étude d’un élargissement brusque. Il apparaît ainsi
qu’un divergent présentant un angle de déviation delarg inférieur (ou égal) à 7° ne génère aucune zone
de recirculation au niveau du fluide. Par contre au delà de 10°, la zone de recirculation apparaissant
dans cette zone a pour conséquence de perturber l’écoulement en atténuant certes les problèmes liés au
frottement pariétal dans cette zone particulière mais en provoquant également l’apparition d’une onde
de pression réfléchie en amont de cette singularité.
delarg
(degré)
5 6 7 8 9 10 20 30 40 50 60
Zones de
recirculation
Non Non Non Oui Oui Oui Oui Oui Oui Oui Oui
felarg 0 0 0 0 0 0 0,17 0,35 0,50 0,70 1,10
Tableau IV-2. Caractéristiques des essais numériques réalisés pour l’étude d’un élargissement
progressif
Une étude complémentaire sur la variation du rapport des diamètres n’engendre aucune
modification dans la valeur du coefficient felarg car les variations de sections sont directement intégrées
dans le terme source des équations de la dynamique des gaz. Par ailleurs, le terme G étant déterminé à
l’aide du carré de la vitesse d’écoulement du fluide, il apparaît (après étude numérique) que le
coefficient felarg reste indépendant de cette même vitesse d’écoulement.
L’ensemble de ces résultats obtenus à partir de la méthodologie décrite dans le Chapitre II, associés
à ceux obtenus de façon expérimentale (à partir d’une installation composée de deux tubes 1 et 3 de un




















Figure IV-7. Détermination expérimentale et numérique du coefficient felarg
Pour un angle de déviation inférieur à 40°, il est alors possible de représenter l’évolution du











Par contre, au delà de 40°, l’évolution n’est plus du tout linéaire. Pour cette raison, il est alors
considéré que ce type de singularité se comporte comme un élargissement brusque. Pour cela les
conduites 1 et 3 sont allongées d’une longueur égale à la moitié de la conduite n°2. Ceci permet
d’éviter un nombre de mailles trop faible dans le divergent (source d’erreur de calcul) ou bien un pas
de temps trop petit pour vérifier le critère de CFL.




















Figure IV-8. Comparaison des résultats obtenus dans un divergent par calcul CFD et 1D
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La Figure IV-8 montre ainsi la validité de cette hypothèse à partir d’une comparaison entre les
résultats obtenus avec Fluent et ceux obtenus par simulation numérique unidimensionnelle avec un
modèle d’élargissement brusque (au bout de 1,7ms). La géométrie correspond à deux tubes accolés de
un mètre de longueur chacun pour des diamètres D1 = 50 mm et D2 = 100 mm. On remarque qu’une
prise en compte des effets multidimensionnels sur l’écoulement (en amont et en aval) permet de
déterminer correctement la forme et l’amplitude des ondes de pression à l’exception du divergent du
fait de la prédominance des effets tridimensionnels.
IV.1.2. - Diminution de la section de passage
Lorsque l’onde incidente se heurte à un plan de rétrécissement, le même type de processus se
produit (transmission et réflexion d’ondes de pression). La Figure IV-9 montre ainsi la méthode
utilisée pour prendre en compte les phénomènes irréversibles au niveau de cette singularité. Les points
imaginaires permettent de décrire le comportement du fluide au travers de la singularité mais
également d’utiliser le schéma de résolution numérique sur l’ensemble du tube.
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Figure IV-10. Vecteurs vitesse au niveau d’un rétrécissement brusque (t = 1,41 ms)
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Une étude 2D axisymétrique de ce type de singularité à l’aide de Fluent sur une géométrie
présentant deux tubes accolés de 500 mm chacun et ayant pour diamètre D1 = 100 mm et D2 = 50 mm
permet de mettre en évidence deux phénomènes [124] (voir Figure IV-10). Les points imaginaires
correspondent à un état de transition où la section effective de passage est réduite de part la présence
des zones de recirculation, d’une part, et de la contraction de la veine fluide, d’autre part. Cet aspect
permet alors de déterminer le débit massique réellement transmis. La section effective de passage est
alors obtenue à partir de la section géométrique et de deux coefficients de comportement, l’un pour la
distorsion des filets fluides (Crbr) et l’autre pour les zones de recirculation (Crbt).
Comme pour le cas d’un élargissement brusque, l’écriture, à chaque pas de temps, du bilan
instantané de la quantité de mouvement prend pour hypothèse que les forces de pression sont exercées
sur les surfaces géométriques. Le modèle décrivant le comportement du fluide est alors décrit par le
système d’équations suivant :
Caractérisation de l’élément 1 :
2,22,22,22M,12M,12M,1 FtubeuFtubeu ××r=××r +++ (IV-13)













as ×-g+=×-g+ ++ (IV-15)
2M,1rbr2,2 FtubeCFtube +×= (IV-16)
Equations de fermeture : gaz parfait, célérité du son
Caractérisation de l’élément 2 :
M,1M,1M,10,20,20,2 FtubeuFtubeu ××r=××r (IV-17)














0,2rbt1,2 FtubeCFtube ×= (IV-20)
Equations de fermeture : gaz parfait, célérité du son
La détermination des modèles régissant les coefficients de comportement est basée sur une analyse
similaire à l’étude d’un élargissement brusque. Des essais numériques et expérimentaux sont effectués,
ce qui permet d’obtenir les gammes d’essais définies dans le Tableau IV-3.
Les résultats obtenus ainsi qu’une étude complémentaire sur l’influence de la température ont
permis de mettre en évidence que les deux coefficients de comportement suivent une progression
linéaire en fonction du nombre de Mach au plus petit diamètre de la tubulure. Les Figure IV-11 et
Figure IV-12 montrent qu’un rétrécissement de section plus fort engendre une perturbation plus
importante au niveau de l’écoulement du fluide de part une augmentation de la zone de recirculation et
d’une distorsion plus élevée des filets fluides. L’ensemble des essais réalisés a permis de déterminer
(en s’appuyant sur la méthodologie décrite dans le Chapitre II) les coefficients directeurs et les





























































Type d’essais Valeurs des paramètres étudiés
1 Numérique
D1 = 100 mm, D2 = 50 mm
pinit = 0,4 ; 0,5 ; 0,6 ; 0,65 ; 0,7 ; 0,75 ; 0,8 ; 0,85 ; 0,9 ; 0,95 bar
2 Numérique
D1 = 50 mm, D2 = 25 mm
pinit = 0,4 ; 0,5 ; 0,6 ; 0,7 ; 0,8 ; 0,9 bar
3 Numérique
D1 = 100 mm, D2 = 30 mm
pinit = 0,4 ; 0,7 ; 0,9 bar
4 Numérique
D1 = 100 mm, D2 = 40 mm
pinit = 0,4 ; 0,7 ; 0,9 bar
5 Numérique
D1 = 100 mm, D2 = 60 mm
pinit = 0,4 ; 0,7 ; 0,9 bar
6 Numérique
D1 = 100 mm, D2 = 70 mm
pinit = 0,4 ; 0,7 ; 0,9 bar
7 Numérique
D1 = 100 mm, D2 = 80 mm
pinit = 0,4 ; 0,7 ; 0,9 bar
8 Numérique
D1 = 100 mm, D2 = 90 mm
pinit = 0,4 ; 0,7 ; 0,9 bar
9 Expérimental
D1 = 45 mm, D2 = 27 mm
pinit = 0,5 ; 0,6 ; 0,65 ; 0,7 ; 0,75 ; 0,8 ; 0,85 ; 0,9 bar
10 Expérimental
D1 = 58 mm, D2 = 27 mm
pinit = 0,5 ; 0,6 ; 0,65 ; 0,7 ; 0,75 ; 0,8 ; 0,85 ; 0,9 bar
Tableau IV-3. Caractéristiques des essais numériques réalisés pour l’étude d’un élargissement
brusque
Tout comme pour l’étude de la singularité élargissement brusque, une étude sur le rayon de
raccordement des deux tubulures a montré que l’influence de ce paramètre était négligeable. Afin
d’estimer l’importance des différences pouvant exister entre les résultats obtenus avec notre
modélisation et ceux obtenus en utilisant des modèles bibliographiques, une comparaison entre les
signaux de pression est effectuée. Pour cela plusieurs simulations numériques sont effectuées sur une
géométrie ayant pour diamètres de tubulure D1 = 107,95 mm et D2 = 50,8 mm afin d’utiliser
directement les modèles de Trengrouse et de Blair (voir Figure IV-13). Les résultats obtenus montrent
que les modèles basés sur une hypothèse d’écoulement stationnaire permettent de déterminer
approximativement la nature de l’onde réfléchie au niveau de la singularité mais sont moins efficaces
pour caractériser l’onde de pression transmise.
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Figure IV-11. Coefficient Crbt par détermination numérique (a) et validation expérimentale (b)

































Figure IV-12. Coefficient Crbr par détermination numérique (a) et validation expérimentale (b)
























Figure IV-13. Comparaison des signaux de pressions suivant la modélisation choisie (t = 1,9 ms)
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Par ailleurs, une étude sur une géométrie basée sur un rétrécissement de la section de passage a
permis de montrer que les zones de recirculation n’apparaissaient pas avant un angle de déviation de
20° et que leur influence pouvait rester négligeable jusqu’à 50°. Par conséquent, en dessous de cette
valeur critique une prise en compte directe de la variation de section dans les équations suffit à décrire
correctement mes écoulements. La Figure IV-14 montre le résultat obtenu lorsque le modèle de
rétrécissement brusque est utilisé alors que la géométrie présente un angle de déviation égal à 50° avec
pour diamètres D1 = 100 mm et D2 = 50 mm. Il apparaît que ce type de modélisation est tout à fait
adaptée et qu’aucun autre modèle spécifique n’a besoin d’être développé.


























Figure IV-14. Utilisation du modèle rétrécissement brusque (t = 1,82 ms)
IV.2. - CHANGEMENT DE DIRECTION DE L’ECOULEMENT
Un autre type de singularité géométrique couramment rencontré dans les tubulures des moteurs à
combustion interne est le changement de direction de l’écoulement par le biais de coudes. L’utilisation
du logiciel Fluent permet d’étudier le comportement du fluide lors du passage d’une onde à l’intérieur
d’un coude par une modélisation 3D instationnaire utilisant un modèle k-e  [125]. La Figure IV-15
définit les notions de rayon de courbure du coude (Rcbcoude) et d’angle de déviation (dcoude).
Une étude sur un coude de diamètre et de rayon de courbure de 50 mm présentant un angle de
déviation de 90° a été effectuée avec une pression initiale dans la tubulure de 0,7 bar. La Figure IV-16
montre le résultat obtenu en ce qui concerne la répartition des vitesses au niveau du plan de symétrie
du coude au bout de 0,7 ms. Il apparaît nettement du coté intérieur du coude une zone où les vitesses
sont jusqu’à deux fois plus élevées que sur la ligne moyenne du coude. Cette survitesse s’accompagne
alors d’une baisse de la pression et ces observations impliquent une perte du caractère
unidimensionnel de l’écoulement. Cependant, il apparaît, en aval du coude, qu’une répartition
uniforme des caractéristiques physiques est à nouveau respectée. Pour cette raison, le coude sera
considéré comme étant un élément unidimensionnel où les différents effets des phénomènes physiques









Figure IV-15. Représentation schématique d’un coude


































Figure IV-16. Champ de vitesse dans le plan de symétrie d’un coude (t = 0,7 ms)
Si l’on se réfère à l’étude faite sur les pertes par frottement pariétal, une augmentation de la vitesse
d’écoulement du fluide engendre une augmentation des pertes au niveau de cette singularité. C’est
pour cette raison que le terme représentatif des pertes par frottement est modifié par les équations
(IV-23) et (IV-24). Afin de caractériser complètement le coefficient de frottement lié au coude, une
étude basée sur l’utilisation du logiciel Fluent, et sur des essais expérimentaux, a été effectuée en
appliquant la méthodologie présentée dans le Chapitre II. Pour cela, la notion de courbure du coude est
















Dans un premier temps, une étude numérique est réalisée à partir de deux tubes de 100 mm de
longueur chacun et raccordés par un élément incurvé qui présente un coefficient de courbure égal à
l’unité et un angle de déviation de 90°. Le raffinement du maillage est tel que la première maille (au
voisinage de la paroi) est égale à 0,3 mm et qu’une progression géométrique de raison 1,2 permet
d’obtenir une taille de 2 mm au niveau de la ligne moyenne. Une variation de la pression initiale
permet de déterminer l’influence de la vitesse d’écoulement sur le coefficient de frottement lié au
coude. La Figure IV-17 montre ainsi les résultats obtenus pour un diamètre de coude de 100 mm et de
50 mm. Il apparaît que la prise en compte du carré de la vitesse dans le terme représentatif G suffit à
prendre en considération les variations des pertes par frottement pariétal de part l’augmentation de la
vitesse d’écoulement. Par ailleurs, des essais expérimentaux effectués avec une variation de l’angle de
déviation (45° puis 87,5°) avec un coefficient de courbure égal à l’unité viennent conforter ces
conclusions.
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Figure IV-17. Etude de l’influence de la vitesse d’écoulement sur le coefficient fcoude
Les résultats obtenus montrent que le coefficient fcoude évolue fonction coefficient de courbure et de
l’angle de déviation. Afin de connaître l’importance de ces deux paramètres, une série d’essais
numériques est effectuée en faisant varier Qcoude (entre 0,55 et 5) et dcoude (entre 20° et 180°) tout en
conservant un diamètre de canalisation égal à 50 mm et une pression initiale de 0,7 bar. La Figure
IV-18 (a) représente l’évolution du coefficient fcoude en fonction de la courbure du coude. Il apparaît
que cette évolution suit toujours le même type de progression malgré une variation de l’angle de
déviation du coude. Compte tenu de la forme de l’évolution du coefficient fcoude, celle-ci peut être














Pour cela, le coefficient kcoude a été choisi de telle sorte qu’il reste égal à l’unité lorsque l’angle de
déviation est de 90°. Les essais numériques réalisés auparavant permettent également d’obtenir
l’évolution de kcoude en fonction de dcoude (voir Figure IV-18 (b)), soit :
( ) 33,228ln7,0k coudecoude -+d×= (IV-27)
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Modelisation dcoude = 90 degres
Fluent d coud e = 90 degres
Modelisation dcoude = 40 degres
Fluent d coud e = 40 degres
Modelisation dcoude = 140 degres
Fluent d coud e = 140 degres












Figure IV-18. Evolution de fcoude (a) et de kcoude (b) en fonction des caractéristiques géométriques du
coude
L’ensemble de ces résultats permet donc d’obtenir l’expression du coefficient de frottement lié à la
présence d’un coude au sein d’une tubulure, à savoir :













Il apparaît ainsi que l’hypothèse faite par Takizawa et al. [22] (voir l’étude bibliographique) d’un
coefficient constant pour modéliser les pertes liées à la présence d’un coude ne peut convenir. En fait,
dans le cadre d’une canalisation de diamètre 50 mm, sa modélisation serait équivalente à un
coefficient fcoude égal à 0,025. Cette valeur est alors correcte si l’on reste dans un domaine de variation
de dcoude et de Qcoude très particulier à savoir : 80° < dcoude < 110° et 0,8 < Qcoude < 0,9. Or ce domaine
est très restrictif pour une application telle que celle dont fait l’objet cette étude.
IV.3. - ETUDE DE JONCTIONS TUBULAIRES
IV.3.1. - Jonctions de type T
L’étude bibliographique a mis en évidence qu’il existe des jonctions de type Y et de type T et que
seules ces dernières avaient fait l’objet d’une attention particulière, mais uniquement dans le cadre
d’un écoulement stationnaire. Cependant, les différentes singularités venant d’être étudiées ont mis en
évidence que les modèles établis sur une hypothèse d’un écoulement stationnaire n’étaient pas
toujours adaptés lorsque l’écoulement est de nature instationnaire. Afin de vérifier cet aspect, la
modélisation proposée par Winterbone et Pearson [10] est retenue. A chaque pas de temps, un bilan
massique de masse et d’énergie est effectué et les différentes perturbations de l’écoulement au niveau
de la jonction sont caractérisées par un modèle basé sur le rapport des pressions totales. Ceci permet
d’obtenir les relations suivantes :
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Ce système d’équations sera résolu uniquement si les douze coefficients Kjonct sont caractérisés.
Pour cela, une étude numérique complétée par une étude expérimentale a été menée sur les 3 premiers
types de jonctions (voir étude bibliographique) pour un angle de déviation de 90°. Afin de déterminer
l’influence de la vitesse d’écoulement sur les coefficients Kjonct, l’étude numérique a été effectuée avec
trois tubes de 50 mm de diamètre chacun et d’une longueur de 200 mm. Un modèle k-e  est utilisé dans
le logiciel Fluent. Quant à l’étude expérimentale, elle est basée sur l’utilisation de trois tubes de un
mètre chacun et ayant pour diamètre 32 mm. La Figure IV-19 (obtenue avec pinit = 0,7 bar) montre tout
l’intérêt des coefficients de comportement qui ont en charge de tenir compte des pertes des zones de
recirculation et de la distorsion des filets fluides perturbant l’écoulement dans les canalisations. Afin
d’identifier correctement chacun des coefficients de comportement une étiquette numérique leur est
attribuée. Celle-ci est composée de trois chiffres. Le premier indique la configuration de l’écoulement
du fluide au niveau de la jonction conformément à la Figure I-8. Les deux derniers chiffres permettent
d’indiquer la direction de l’écoulement, à savoir les deux numéros de conduites concernées, avec en
première position, celle située en amont de la jonction. Par exemple, K112 correspond à la
configuration de type 1 avec un écoulement se dirigeant de la conduite n°1 vers la conduite n°2.
La détermination numérique puis expérimentale des coefficients de comportement s’appuie






























Figure IV-19. Vecteurs vitesse dans le plan de symétrie d’une jonction (t = 0,73 ms)
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Figure IV-20. Influence de Ma sur différents K jonct par détermination numérique (a) et
expérimentale (b)
L’étude numérique des coefficients de comportement correspondant au trois premiers types de
jonctions montre que le nombre de Mach (et donc la vitesse d’écoulement) déterminé au niveau de la
tubulure d’où l’onde provient n’intervient pas dans la modélisation des différents Kjonct (voir Figure
IV-20 (a)). Cette propriété est également vérifiée par les résultats obtenus expérimentalement (voir
Figure IV-20 (b)). Par ailleurs, des résultats numériques similaires ont été obtenus pour les jonctions
de type écoulement jointif. Cette indépendance au nombre de Mach provient du fait que les
coefficients de comportement sont définis à partir de pressions totales (et non statiques) ce qui permet
de tenir compte directement des vitesses d’écoulement dans chacune des tubulures. Les résultats
numériques étant similaires à ceux obtenus de façon expérimentale, les modèles caractérisant les
coefficients de comportement sont établis uniquement à partir de l’utilisation du logiciel Fluent. Pour
cela, une gamme d’essais est à nouveau définie à partir d’une pression initiale dans les tubulures de
0,7 bar. Il convient d’étudier tout d’abord l’influence de l’angle de déviation de la jonction sur les
coefficients de comportement. En effet la comparaison entre la Figure IV-19 et la Figure IV-21 (a)
montre que la zone de recirculation est différente (surtout au niveau des valeurs maximales atteintes
par la vitesse) mais surtout que la distorsion des filets fluides est beaucoup plus importante lorsque
l’angle de déviation est plus faible. Pour cette raison, l’angle de déviation djonct a pris successivement
pour valeurs 30°, 45°, 60° et 90°. Par ailleurs, l’analyse comparative entre la Figure IV-19 et la Figure
IV-21 (b) montre que la zone de recirculation prend plus d’importance dans le cas où la section de
passage est plus faible. Ainsi, l’étude numérique a été réalisée avec différentes valeurs du rapport des
sections, noté yjonct, à savoir : 1, 2, 4 et 8.
La Figure IV-22 représente l’ensemble des essais numériques réalisés. Il apparaît qu’un
changement de variable sur le coefficient Kjonct332 (respectivement Kjonct331) permet de décrire son
évolution à partir de la même équation que pour le coefficient Kjonct112 (respectivement Kjonct113). Ce
changement de variable correspond au remplacement de l’angle de déviation djonct par son angle
supplémentaire. Les coefficients Kjonct113 et Kjonct331 correspondent à des coefficients de comportement
associés aux écoulements passant d’une tubulure à une autre sans changement de la section de
passage. La Figure IV-22 (b) montre alors que la tubulure voisine (ayant une section de passage plus





























































Figure IV-21. Différence de comportement suivant la valeur de djonct (a) et de yjonct (b)

























yjonct = 1 (Fluent)




yjonct = 2 (Mode lisation)
yjonct = 4 (Fluent)
yjonct = 4 (Mode lisation)
yjonct = 8 (Fluent)
yjonct = 8 (Mode lisation)



























(a) Kjonct112 et Kjonct332 (b) Kjonct113 et Kjonct331























yj onct = 1 (Fluent)
yj onct = 1 (Modelisation)




yj onct = 4 (Fluent)
yj onct = 4 (Modelisation)
yj onct = 8 (Fluent)
yj onct = 8 (Modelisation)

























yjonct = 1 (Fluent)




yjonct = 2 (Modelisation)
yjonct = 4 (Fluent)
yjonct = 4 (Modelisation)
yjonct = 8 (Fluent)
yjonct = 8 (Modelisation)
(c) Kjonct221 (d) Kjonct223
Figure IV-22. Evolution des coefficients de comportement suivant les valeurs de djonct et de yjonct
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Les équations (IV-32) à (IV-37) représentent les équations caractérisant les coefficients de
comportement. Les écarts les plus importants entre les modélisations et les résultats numériques
apparaissent au niveau de Kjonct221 avec un rapport de sections égal à 8. L’écart-type alors obtenu est de
0,01 ce qui montre que ce type de modélisation est adapté et que l’erreur relative entre la modélisation
et la valeur réelle est négligeable. Ces résultats peuvent alors être utilisés quelle que soit la valeur de
l’angle de déviation avec un rapport de section variant de 1 à 8, ce qui est significatif des
configurations rencontrées sur les systèmes d’admission et d’échappement des moteurs à combustion
interne.
















































































































































Figure IV-23. Comparaison des signaux de pression au niveau du tube 2 (a) et du tube 3 (b) de la
jonction
Afin de connaître les différences pouvant exister entre les résultats obtenus soit par utilisation de
nos modélisations, soit par utilisation des modèles bibliographiques, une comparaison entre les
signaux de pression est menée. Pour cela plusieurs simulations numériques sont effectuées (en utilisant
le code OndEMI) à partir d’une géométrie identique à la configuration expérimentale, soit des
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diamètres de tubulures de 32 mm, un rapport de sections égal à l’unité et un angle de déviation de 45°.
Deux capteurs de pression sont installés à 10 cm de part et d’autre de la singularité. La pression est
alors mesurée au niveau des deux tubulures en aval de la singularité puis est comparée aux résultats de
simulations numériques (voir Figure IV-23). Ces résultats montrent que le modèle proposé détermine
mieux la valeur de la pression transmise au niveau de chacune des tubulures que les modèles
bibliographiques. Ceci confirme qu’une modélisation basée sur l’hypothèse d’un écoulement
stationnaire pour la définition des coefficients de comportement n’est pas suffisante. En effet,
Winterbone et Pearson avaient fait l’hypothèse que le masse volumique était constante, ce qui
simplifiait l’écriture de Kjonct. (voir équation (IV-31)).
Parmi les jonctions de type T, il existe une autre configuration d’écoulement correspondant à la
réunification de deux écoulements. Compte tenu de la difficulté à générer ce type d’écoulement
expérimentalement (éclatement simultané de deux membranes), seule une étude numérique a été
effectuée. La Figure IV-24, obtenue à partir d’une simulation numérique 3D par utilisation du logiciel
Fluent, montre qu’il n’y a pas forcément de zone de recirculation au niveau de la jonction mais que la



























































Figure IV-24. Différence de comportement suivant la valeur de djonct (a) et de yjonct (b)
Une étude numérique similaire à celle effectuée précédemment pour les jonctions avec séparation
de l’écoulement en deux parties est alors réalisée. Des modèles (dont les limites de validités sont
identiques à ceux obtenus pour les jonction avec séparation de l’écoulement) définissant les
coefficients de comportement (équations (IV-38) à (IV-43)) sont déduits des résultats obtenus. Comme
précédemment, le remplacement de l’angle de déviation djonct par son angle supplémentaire permet de
décrire l’évolution du coefficient Kjonct421 (respectivement Kjonct431) à partir de la même équation que
















































( )( ) ( )31,121,025,114,0cos5,0K jonctjonctjonct512jonct -y×-+d×+y×-×= (IV-40)
( )( ) ( )45,124,02,113,0cos6,0K jonctjonctjonct532jonct -y×-+d×+y×-×= (IV-41)






































































yjonct = 1 (Fluent)
yjonct = 1 (Modelisation)
yjonct = 2 (Fluent)
yjonct = 2 (Modelisation)
yjonct = 4 (Fluent)
yjonct = 4 (Modelisation)
yjonct = 8 (Fluent)
yjonct = 8 (Modelisation)


























yjonct = 1 (Fluent)
yjonct = 1 (Modelisation)
yjonct = 2 (Fluent)
yjonct = 2 (Modelisation)
yjonct = 4 (Fluent)
yjonct = 4 (Modelisation)
yjonct = 8 (Fluent)
yjonct = 8 (Modelisation)
(a) Kjonct421 et Kjonct623 (b) Kjonct431 et Kjonct613



















yjonct = 1 (Fluent)
yjonct = 1 (Modelisation)
yjonct = 2 (Fluent)
yjonct = 2 (Modelisation)
yjonct = 4 (Fluent)
yjonct = 4 (Modelisation)
yjonct = 8 (Fluent)
yjonct = 8 (Modelisation)



















yjonct = 1 (Fluent)
yjonct = 1 (Modelisation)
yjonct = 2 (Fluent)
yjonct = 2 (Modelisation)
yjonct = 4 (Fluent)
yjonct = 4 (Modeisation)
yjonct = 8 (Fluent)
yjonct = 8 (Modelisation)
(c) Kjonct512 (d) Kjonct532
Figure IV-25. Evolution des coefficients de comportement suivant les valeurs de djonct et de yjonct
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IV.3.2. - Jonctions de type Y
L’étude des tubulures d’admission et d’échappement des moteurs à combustion interne montre
qu’il existe bien souvent une autre catégorie de jonctions. Ces dernières ayant une forme se
rapprochant d’un Y a bien été évoquée par certains auteurs (voir étude bibliographique) mais n’a
jamais fait  l’objet d’une étude complète pour modéliser les différents coefficients de comportement.
Pour cela, il est nécessaire de définir les paramètres importants de cette singularité géométrique, à
savoir les diamètres des tubulures Djonct et la longueur caractéristique Lgjonct (voir Figure IV-26). Ceci






















Figure IV-26. Représentation schématique d’une jonction de type Y
De part la symétrie de cette singularité géométrique, il existe quatre types d’écoulements différents,
à savoir :
· Type 7 : écoulement de 1 vers 2 et 3.
· Type 8 : écoulement de 3 vers 1 et 2.
· Type 9 : écoulement de 1 et 2 vers 3.
· Type 10 : écoulement de 1 et 3 vers 2.
Une étude basée sur l’utilisation du logiciel Fluent consiste a étudier l’importance du rapport des
surfaces de passage entre les tubulures et l’angle de déviation de la jonction qui dépend en fait de la
longueur adimensionnelle Wjonct. L’analyse de différents systèmes d’admission et d’échappement de
moteurs à combustion interne permet de fixer la valeur maximale pour le rapport des surfaces de
passage au niveau de la jonction égale à deux. Il apparaît également que la longueur caractéristique
Lgjonct ne dépasse pas le double du plus grand diamètre de la jonction. Une étude tridimensionnelle
instationnaire sur une jonction Y avec une longueur caractéristique Lgjonct égale au diamètre de la plus
grande tubulure et un rapport de sections égal à deux a été réalisée. La pression initiale est de 0,7 bar.
La Figure IV-27 permet de constater que le comportement du fluide est totalement différent suivant la
direction de l’écoulement. Les pertes par recirculation et distorsion des filets fluides peuvent alors être
modélisées à partir de coefficients de comportement tout comme pour le cas des jonctions de type T.
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Figure IV-27. Vecteurs vitesse dans le plan de symétrie d’une jonction (t = 0,9 ms)
L’utilisation du logiciel Fluent a ainsi permis de déterminer l’importance des différences sources de
perturbation de l’écoulement et d’obtenir des lois d’évolution des coefficients de comportement (voir
également la Figure IV-28), soit :











































































L’ensemble des résultats numériques a été obtenu à partir d’une géométrie dont l’écart entre les
deux canalisations n°1 et n°2 est resté constant et égal à 6 mm. Cette valeur correspond à une valeur
moyenne de celles constatées sur différents types de tubulures d’échappement de moteurs à
combustion interne. Une étude supplémentaire faisant varier cette valeur entre 4 et 8 mm a montré que
l’erreur relative reste inférieure à 2 %.
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yjonct = 1 (Fluent)
yjonct = 1 (Modelisation)
yjonct = 2 (Fluent)
yjonct = 2 (Modelisation)
yjonct = 4 (Fluent)
yjonct = 4 (Modelisation)
(a) Kjonct712 (b) Kjonct713





























yjonct = 1 (Fluent)
yjonct = 1 (Modelisation)
yjonct = 2 (Fluent)
yjonct = 2 (Modelisation)
yjonct = 4 (Fluent)
yjonct = 4 (Modelisation)



























yjonct = 1 (Fluent)
yjonct = 1 (Modelisation)
yjonct = 2 (Fluent)
yjonct = 2 (Modelisation)
yjonct = 4 (Fluent)
yjonct = 4 (Modelisation)
(c) Kjonct831 et Kjonct832 (d) Kjonct913 et Kjonct923
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yjonct = 2 (Modelisation)
yjonct = 4 (Fluent)
yjonct = 4 (Modelisation)
(e) Kjonct1012 (f) Kjonct1013
Figure IV-28. Evolution des coefficients de comportement suivant les valeurs de Wdjonct et de yjonct
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IV.3.3. - Application aux collecteurs d’admission et d’échappement
IV.3.3.1. - Le collecteur d’admission
La présence de jonctions au niveau des tubulures d’admission et d’échappement des moteurs à
combustion interne est due essentiellement à la présence de collecteurs (mais également aux systèmes
EGR). L’étude du moteur utilisé comme base de validation (voir Figure IV-29) montre que le
collecteur d’admission (élaboré en alliage d’aluminium) est situé entre le boîtier papillon et la culasse
et qu’il correspond en fait à un assemblage de différentes singularités géométriques (jonctions et
variations de sections).
2




Figure IV-29. Le collecteur d’admission (a) et la représentation des éléments de modélisation (b)
Ce collecteur d’admission présente tout de même une particularité. Les tubulures joignant la
culasse au collecteur sont à section de passage constante mais de forme circulaire près de la culasse
pour évoluer vers une forme rectangulaire (avec pour diamètre équivalent 36,84 mm) près du
collecteur. Pour cette raison, le collecteur sera tout d’abord uniquement étudié à partir de jonctions à
sections rectangulaires et l’influence du changement de forme de la section de passage sera étudiée par
la suite. L’enveloppe intérieure du collecteur est alors mesurée puis dessinée à partir du logiciel
Gambit (voir Figure IV-30).
Figure IV-30. Enveloppe intérieure du collecteur d’admission
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L’entrée du collecteur est en fait constituée d’une canalisation à section circulaire de diamètre 55
mm (élément n°11). Cette tubulure permet de faire pénétrer l’air à l’intérieur du plénum (élément n°9)
qui lui est à section rectangulaire avec pour diamètre équivalent 95,75 mm. La jonction entre ces deux
éléments est effectuée par une tubulure à section variable mais de façon décentrée. La géométrie
retenue pour la simulation numérique unidimensionnelle consiste à relier deux tubes cylindriques
coaxiaux par une canalisation à section variable avec pour angle de déviation 22,2°. Cet angle permet
de considérer, d’après les études précédentes, un rétrécissement brusque (angle de déviation inférieur à
40°) ou un élargissement progressif suivant le sens de l’écoulement. Or, lors de la simulation du
fonctionnement complet d’un moteur à combustion interne, le changement de sens de l’écoulement
nécessite de faire un choix quant à la modélisation du collecteur d’admission. Dans le cas d’un
élargissement, deux configurations sont alors comparées. La première consiste a considérer un
élargissement progressif de la section de passage, avec un coefficient felarg de 0,22. La seconde
configuration consiste a utiliser un élargissement brusque de la section de passage. Une comparaison
entre les résultats obtenus par l’utilisation du logiciel Fluent et de la simulation à partir du code
OndEMI est effectuée au bout de 1,7 ms avec pour pression initiale 0,7 bar (voir Figure IV-31). La
différence obtenue au niveau de la tubulure à section variable correspond au fait que cette zone est
fortement multidimensionnelle et qu’elle ne peut être correctement évaluée. Les résultats obtenus entre
un élargissement brusque et un élargissement progressif de la section de passage étant proches,
l’entrée du collecteur d’admission sera donc assimilée à une variation brusque de la section de passage
pour l’étude unidimensionnelle. Ces résultats ont été confortés par une étude supplémentaire basée sur
une variation de la pression initiale (et donc de la vitesse d’écoulement).












































Figure IV-31. Utilisation des modèles d’élargissement (a) et de rétrécissement (b) de la section de
passage
Les tubulures provenant de la culasse se rejoignent au niveau du collecteur d’admission, qui par la
présence du plénum, limite l’inhomogénéité sur le remplissage des cylindres. Cependant, le diamètre
équivalent du collecteur est supérieur à la distance séparant deux tubulures. Cette configuration ne
permet pas de conserver une hypothèse d’écoulement unidimensionnel. Par conséquent, cet élément
est considéré comme un volume de contrôle zéro-dimensionnel au sens thermodynamique (où
prennent naissance les tubulures 2, 4, 6 et 8) qui reste alimenté par un système de canalisations
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unidimensionnels (tubulure 9). Ainsi, les écoulements au niveau du collecteur seront étudiés par une
technique de vidange remplissage. Le volume du collecteur, noté Volcolad, est alors de 1,656.10-3 m3.
Un bilan de masse et un bilan d'énergie (premier principe de la thermodynamique en système ouvert)
associés à l'équation d'état du gaz (loi des gaz parfaits) permettent de déterminer la pression, la masse





























































La tubulure n°9 étant de même diamètre que le collecteur, aucun coefficient de comportement n’est
nécessaire puisque les filets fluides ne sont pas déviés. Par ailleurs, les tubulures 2, 4, 6 et 8 prennent
naissance au niveau du collecteur, ce qui correspond à une extrémité ouverte avec une épaisseur
tendant vers l’infini. Ainsi le modèle correspondant à une extrémité ouverte peut être utilisé pour ce
type de configuration.
Une surface de passage constante mais dont la forme évolue d’une base rectangulaire à une forme
circulaire n’étant pas prise en compte lors d’un calcul unidimensionnel, une comparaison entre les
résultats obtenus avec le code OndEMI et le logiciel Fluent est nécessaire (voir Figure IV-32). Il
apparaît ainsi, pour les deux directions d’écoulement, que les résultats restent similaires ce qui permet
de considérer que les termes de frottement pariétal calculés à partir d’une section circulaire et
appliqués au cas d’une section rectangulaire sont toujours correctement déterminés.













































IV.3.3.2. - Le collecteur d’échappement
Dans le cas des moteurs 4 cylindres, il existe une multitude de configurations possibles concernant
la géométrie d’un collecteur d’échappement. Le rôle de cet élément étant de faciliter la vidange des
cylindres en évitant une interaction entre les cylindres a conduit les constructeurs à regrouper les
cylindres 1 et 4 puis 2 et 3 [10]. Le moteur étudié ici présente cette particularité (voir Figure IV-33).
Figure IV-33. Le collecteur d’échappement
Ce type de singularité peut être modélisé en deux étapes. La première consiste à utiliser deux
jonctions, que nous appellerons primaires, qui permettent de regrouper les tubulures provenant des
cylindres 1 et 4 ainsi que celles provenant des cylindres 2 et 3. La seconde étape passe par l’utilisation
d’une jonction secondaire qui permet d’obtenir au final une seule canalisation.
Les jonctions primaires peuvent être considérées comme des jonctions de type T que se soit du coté
extérieur ou intérieur du collecteur (voir Figure IV-34). Cependant les tubulures présentent une
configuration particulière du fait qu’elles sont déformées afin de privilégier une direction de
l’écoulement. Par conséquent, les modèles de résolution des écoulements définis pour les jonctions T
peuvent être utilisés mais les coefficients de comportement sont différents. La canalisation regroupant
les deux tubulures provenant du bloc moteur présente une configuration à section de passage demi-
circulaire. Pour cette étude, elle sera nommée tube n°2 (voir Figure IV-35 (a)). Celle-ci a pour
diamètre hydraulique 38,1 mm alors que les deux autres éléments sont de section circulaire avec un
diamètre de 29 mm.
(a) (b)


















Figure IV-35. Représentation schématique du collecteur d’échappement (a) et de la liaison
siamoise (b)
La jonction secondaire est une liaison siamoise de type Y (voir Figure IV-35 (b)). Les tubes
provenant des jonctions primaires sont légèrement convergents et leurs diamètres hydrauliques est de
35,3 mm alors que la canalisation réceptrice a un diamètre égal à 48 mm. Ce type de liaison permet







Kjonct112 Type 1 0,55
Kjonct113 Type 1 0,13
Kjonct221 Type 2 0,15
Kjonct223 Type 2 0,10
Kjonct331 Type 3 0,10
Kjonct332 Type 3 0,10
Kjonct421 Type 4 0,60
Kjonct431 Type 4 1,30
Kjonct512 Type 5 1,10
Kjonct532 Type 5 0,90
Kjonct613 Type 6 1,10
Kjonct623 Type 6 1,80
Tableau IV-4. Valeurs numériques des coefficients de comportement du collecteur d’échappement
La détermination des coefficients de comportement liés aux jonctions primaires et secondaires a été
obtenue par l’utilisation du logiciel Fluent. Il est apparu que les coefficients de comportement des
deux jonctions primaires étaient identiques, ce qui montre que la courbure de la canalisation a une
influence négligeable sur le comportement du fluide par rapport aux pertes engendrées par la jonction
elle-même. Le Tableau IV-4 rassemble les différentes valeurs des coefficients de comportement pour
le cas des jonctions primaires. Le Tableau IV-5 regroupe les résultats obtenus pour les coefficients de









Kjonct712 Type 7 0,80
Kjonct713 Type 7 0,06
Kjonct831 Type 8 0,70
Kjonct832 Type 8 0,70
Kjonct913 Type 9 0,05
Kjonct923 Type 9 0,05
Kjonct1012 Type 10 0,30
Kjonct1032 Type 10 0,50
Tableau IV-5. Valeurs numériques des coefficients de comportement de la jonction siamoise
Des différences importantes apparaissent ainsi entre ces résultats et ceux obtenus pour l’étude des
jonctions classiques. Ceci provient du profilé des jonctions qui a été conçu pour favoriser une direction
de l’écoulement. Par conséquent tout collecteur devra faire l’objet d’une étude particulière en se
limitant à la détermination des coefficients de comportement puisque la modélisation reste toujours la
même.
IV.4. - LES SOUPAPES
IV.4.1. - Lois de levée et section géométrique de passage
Le comportement du fluide au niveau des singularités géométriques tubulaires ayant été déterminé
et modélisé, il convient à présent de s’intéresser aux singularités qui sont spécifiques aux moteurs à
combustion interne, notamment les soupapes. Etant à l’origine des ondes de pression au sein des
tubulures d’admission et d’échappement, elles doivent faire l’objet d’une attention toute particulière.
L’une des spécificités de ces éléments est la section géométrique de passage qui est variable en
fonction du temps. Pour déterminer celle-ci, il est tout d’abord nécessaire de connaître les lois de levée
des soupapes d’admission et d’échappement. Ces dernières ont été mesurées sur le moteur test (à partir
d’un comparateur à cadran) et ce pour un jeu aux soupapes nul. La levée de chacune des soupapes a
été mesurée en fonction de l’angle du vilebrequin tout les cinq degrés (voir Figure IV-36). Ces relevés
permettent alors de définir une cartographie liant la levée de chacune des soupapes à l’angle de l’arbre
moteur (vilebrequin). Cette cartographie sera par la suite utilisée pour la simulation du fonctionnement
complet du moteur test avec une interpolation linéaire entre deux points de mesure.
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Figure IV-36. Lois de levée des soupapes d’admission et d’échappement à jeux nuls
La section géométrique de passage est alors définie à partir d’une loi de levée mais tenant compte
du jeu aux soupapes. Le moteur fonctionnant à différentes plages de températures, l’influence de cette
grandeur physique sur le jeu ne peut être obtenue que par une étude approfondie. Ceci ne faisant pas
l’objet de notre thème de recherche, l’hypothèse est faite que les valeurs de jeux diffèrent peu de celles
recommandées à froid par le constructeur et qu’elles ont une influence négligeable sur la section
géométrique de passage. Par conséquent, le jeu retenu pour les soupapes d’admission est de 0,2 mm et









Figure IV-37. Représentation schématique de la levée d’une soupape
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Le calcul de la section géométrique de passage au niveau d’une soupape dépend, outre la levée, de
ses caractéristiques géométriques (voir Figure IV-37). Cette section correspond à la surface d’un tronc
de cône. Il existe alors deux phases d’ouverture qui dépendent de l’expression (IV-56) [113]. Si
Testphase est négatif alors la section géométrique de passage est définie par la relation (IV-57). Dans
le cas contraire, c’est la relation (IV-58) qui sera utilisée. Selon la géométrie de la culasse, il peut
arriver que la section de la canalisation moins celle de la tige soit inférieure à la surface du tronc de
cône. Dans ce cas, après une levée partielle, la surface géométrique de passage atteint un maximum et
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IV.4.2. - Soupape d’admission
L’étude des ondes de pression dans les tubulures d’admission et d’échappement des moteurs à
combustion interne impose la présence des soupapes à l’une des extrémités du système tubulaire. Il
s’agit donc d’étudier un écoulement entrant ou sortant dans un tube. Cependant la variation de la
section géométrique de passage ainsi que la forme particulière des soupapes laisse apparaître une
perturbation de l’écoulement. Au vue de la difficulté à concevoir un dispositif expérimental permettant
de générer une onde de choc au voisinage d’une soupape, seule une étude numérique est réalisée. Pour
cela, le logiciel Gambit a été utilisé pour reproduire la géométrie de la soupape (voir Figure IV-38) et
générer un maillage non seulement au niveau de la culasse mais également dans une partie du cylindre
comme pour l’étude menée sur une entrée d’air dans une conduite cylindrique.
Dans un premier temps, seul un écoulement subsonique va être étudié. Il apparaît que ce type de
singularité est relativement proche d’une ouverture libre sur l’extérieur, ce qui permet d’obtenir le
même type de modélisation. Les caractéristiques de la soupape d’admission et de la canalisation
d’admission dans la culasse sont les suivantes :
· Dsoup int = 33,2 mm
· Dsoup int = 39,3 mm
· dsoup = 30°
· Lsoupmax = 10,94 mm
· Dtigea d m = 7 mm
· Dculasse adm = 33,5 mm
· Lgculasse adm = 30 mm
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Figure IV-38. Soupape d’admission
Par application des lois d’évolution de la surface géométrique de passage au niveau de la soupape
d’admission, il apparaît que cette surface atteint un maximum (qui est notée Sgeomaxadm)
correspondant à l’aire de la canalisation dans la culasse moins celle de la tige de la soupape. Pour cela,
on considère que la tubulure d’admission au niveau de la culasse se caractérise par un tube à section
variable de longueur Lculasseadm et d’un diamètre évoluant de Dculasse adm au diamètre hydraulique
correspondant à la surface Sgeomaxadm. L’angle de déviation ainsi formé par la canalisation est de
0,7°, ainsi seules les pertes dues aux frottements pariétales sont considérées. On définit alors le point
imaginaire (M+2) à l’extérieur de la tubulure et le point à la frontière du domaine (M+1) (voir Figure
III-17, ce qui permet d’obtenir les équations suivantes :
Ecoulement entrant dans la tubulure :
SgeoCSgeo saeeeff ×= (IV-59)




















Equations de fermeture : gaz parfait, célérité du son
Ecoulement sortant de la tubulure :
SgeoCSgeo saeeeff ×= (IV-63)
eff1M1M2M2M SgeoumaxSgeou ××r=××r ++++ (IV-64)















Une simulation numérique tridimensionnelle est alors réalisée avec l’utilisation du logiciel Fluent.
Afin d’étudier le comportement du fluide pour un écoulement entrant (resp. sortant) dans la
canalisation, la pression initiale au sein de la tubulure est alors fixée égale à 0,7 bar (resp. 1 bar) alors
que la pression cylindre reste à 1 bar (resp. 0,7 bar). Il apparaît sur la Figure IV-39 (a), obtenue pour
un temps de simulation de 1,1 ms, que les filets fluides restent parallèles ce qui permet de valider
l’hypothèse d’une pression à la frontière de la tubulure égale à la pression extérieure. Cependant, la
présence de zones de recirculation implique que cette pression extérieure n’est pas égale à la pression
cylindre. Cependant, dans le but de conserver l’équation (IV-65), cette hypothèse est maintenue et un
coefficient de comportement appelé Csaes est utilisé pour tenir compte de la surface effective de
passage. Ce dernier n’est pas égal à l’unité comme pour le cas pour d’une extrémité de tube avec
écoulement sortant. Quant à la Figure IV-39 (b), obtenue pour un temps de simulation de 0,5 ms, elle
montre que les zones de recirculation sont présentes dans le cas d’un écoulement entrant mais de
moindre importance que la distorsion des filets fluides.





























































Figure IV-39. Vecteurs vitesse pour un écoulement sortant (a) ou entrant (b) par une soupape (t =
0,5 ms)
L’étude d’une extrémité ouverte sur l’extérieur avec ce type de modélisation a montré
précédemment que les coefficients de comportement étaient dépendant du nombre de Mach et de la
géométrie de la singularité. Etant donné le nombre élevé de formes de soupapes ainsi que de sièges
correspondants, une étude générale sur l’influence de la forme de la soupape correspond à une étude
coûteuse en temps de calcul. Ceci n’étant pas l’objet de ce mémoire, seule l’influence de la levée de la
soupape sur une géométrie fixée est étudiée. Pour cela, on utilise les levées de soupape et les surfaces
de passage géométriques adimensionnelles (définies par les relations (II-23) et (II-24)).
Une étude numérique tridimensionnelle instationnaire basée sur l’utilisation de Fluent est alors
effectuée pour différentes valeurs de la levée de soupape adimensionnelle (tous les 10 % entre 10 et
100 % auquel s’ajoute un essai à 25 % et un autre à 75 %). Les températures initiales du cylindre et de
la tubulure sont de 300 K.
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Suivant le sens de l’écoulement, les variations de pression initiale sont différentes, à savoir :
· Ecoulement entrant dans la tubulure :
pinit = 0,4 ; 0,5 ; 0,6 ; 0,7 ; 0,8 et 0,9 bar
pcyl = 1 bar
· Ecoulement sortant de la tubulure :
pinit = 1 bar
pcyl = 0,4 ; 0,5 ; 0,6 ; 0,7 bar
Les résultats ainsi obtenus permettent d’obtenir les lois d’évolution décrites par les équations
(IV-67) à (IV-68) et qui représentent les variations des coefficients de comportement en fonction du
nombre de Mach et de la section géométrique de passage adimensionnelle (voir Figure IV-40). Ces
résultats confortent l’observation faite par Blair et Blair [85] sur le fait que les perturbations de






























































Ll = 1 (Fluent)
Ll = 0,75 (Fluent)
Ll = 1 (Modele)
Ll = 0,5 (Fluent)
Ll = 0,5 (Modele)
Ll = 0,25 (Fluent)
Ll = 0,25 (Modele)

















Ll = 1 (Fluent)
Ll = 0,75 (Fluent)
Ll = 1 (Modele)
Ll = 0,5 (Fluent)
Ll = 0,5 (Modele)
Ll = 0,25 (Fluent)
Ll = 0,25 (Modele)
(a) (b)
Figure IV-40. Coefficients de comportement pour l’étude d’un écoulement entrant (a) ou sortant (b)
Le cas d’un écoulement subsonique au niveau de la soupape d’admission étant à présent
parfaitement défini, il convient de s’intéresser au cas d’un écoulement avec blocage sonique. Ce
dernier apparaît lorsque le taux de détente atteint la valeur critique définie par la relation (IV-69). Les
conditions aux limites au niveau de cette singularité dépendent uniquement de l’état amont de
l’écoulement. Pour cela, l’équation (IV-60) (resp. (IV-64)) est remplacée par celle de Barré Saint-































































IV.4.3. - Soupape d’échappement
L’étude des soupapes d’échappement reste similaire à celle effectuée pour les soupapes
d’admission. Pour utiliser Fluent, les soupapes d’échappement ont été dessinées avec le logiciel
Gambit (voir Figure IV-41). Les caractéristiques de la soupape d’échappement et de la canalisation
d’échappement dans la culasse sont les suivantes :
· Dsoup int = 27,2 mm
· Dsoup int = 31,2 mm
· dsoup = 45°
· Lsoupmax = 10,63 mm
· Dtigeech = 7 mm
· Dculasse ech = 26,3 mm
· Lgculasse ech = 30 mm
Figure IV-41. Soupape d’échappement
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Une étude numérique tridimensionnelle d’un écoulement autour d’une soupape d’échappement a
été réalisée, basée sur la même méthodologie que pour la soupape d’admission. Les mêmes types de
perturbations sont alors apparus. La modélisation étant identique, seuls les coefficients de
comportement diffèrent. La Figure IV-42 montre que les évolutions de ces coefficients sont du même
type que celle correspondant à la soupape d’admission. Cependant les valeurs numériques étant






























































Ll = 1 (Fluent)
Ll = 0,75 (Fluent)
Ll = 1 (Modele)
Ll = 0,5 (Fluent)
Ll = 0,5 (Modele)
Ll = 0,25 (Fluent)
Ll = 0,25 (M odele)

















Ll = 1 (Fluent)
Ll = 0,75 (Fluent)
Ll = 1 (Modele)
Ll = 0,5 (Fluent)
Ll = 0,5 (Modele)
Ll = 0,25 (Fluent)
Ll = 0,25 (M odele)
(a) (b)
Figure IV-42. Coefficients de comportement pour l’étude d’un écoulement entrant (a) ou sortant (b)
IV.5. - LE BOITIER PAPILLON
Dans le cas des moteurs à combustion interne à allumage commandé, la puissance délivrée et donc
(pour un régime donné) le couple est globalement proportionnelle à la masse d’air aspirée. Pour faire
varier cette dernière, un organe de commande, le boîtier papillon (voir Figure IV-43), est utilisé.
L’objectif est alors de créer un étranglement de la section de passage, ce qui, par conséquent, modifie
la masse d’air transmise vers les cylindres. Cependant, ce type de dispositif représente un obstacle
supplémentaire pour les écoulements gazeux et influence le comportement des ondes de pression.
Afin de caractériser au mieux cet élément, une étude numérique tridimensionnelle instationnaire a
été réalisée avec une configuration géométrique du boîtier papillon présentant un diamètre de tubulure









Element 1 Element 2M+1 M+2 10 2M
(a) (b)
Figure IV-43. Représentation schématique d’un boîtier papillon (a) et des points de discrétisation
(b)
L’étude a été menée en faisant varier d’une part l’angle de déviation du volet caractérisant
l’ouverture du papillon (dpap = 30° ; 40° ; 45° ; 50° ; 60° ; 70° ; 80° ; 90°) et d’autre part la vitesse
d’écoulement par une variation du rapport de pression initiale entre l’intérieur et l’extérieur de la
tubulure (pext = 1 bar et pinit = 0,4 ; 0,5 ; 0,6 ; 0,7 ; 0,8 ; 0,9 bar). La Figure IV-45 (dpap = 45° et pinit =
0,7 bar) montre l’importance des perturbations de l’écoulement au niveau de cette singularité. On
constate que le fluide est tout d’abord dévié afin de contourner l’obstacle puis accélère du fait d’une
diminution de la section géométrique de passage. En aval du papillon, le décollement des filets fluides
engendre alors l’apparition d’une zone de recirculation dont les effets sont de faibles importances par
rapport à ceux dus à la distorsion des filets fluides.
(a) (b)
Figure IV-44. Boîtier papillon (a) et son homologue expérimental (b)
La résolution numérique des équations de la dynamique des gaz étant effectuée par utilisation de
points imaginaires, il convient de définir ces derniers avec une modélisation caractérisant le boîtier
papillon. Ce dernier élément consistant à réduire la section de passage, cet aspect a été introduit en
découpant le boîtier papillon en deux éléments (voir Figure IV-43) avec un placement des points
imaginaires sur une zone tubulaire d’un diamètre hydraulique correspond à la section géométrique de
passage au niveau du papillon. Pour plus de clarté, seul un point imaginaire a été représenté et seules
les équations relatives à ce point vont être présentées.
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Figure IV-45. Vecteurs vitesses dans le plan de symétrie d’un boîtier papillon (t = 0,75 ms)
Un bilan instantané, à chaque pas de temps, de masse, d’énergie et de quantité de mouvement
aboutit au système d’équations suivant :

















111 upup ×r+=×r+ (IV-76)
Ce système ne permettant pas de prendre en compte directement la présence du boîtier papillon,
l’équation de bilan massique a été modifiée, et la détermination de chacun des éléments est alors
obtenue par la résolution du système d’équations suivant :








Caractérisation de l’élément 1 :

















2M,12M,12M,1 upup ×r+=×r+ +++ (IV-80)
2papeff,2 FtubeCFtube ×= (IV-81)
Equations de fermeture : gaz parfait, célérité du son
Caractérisation de l’élément 2 :



















0,20,20,2 upup ×r+=×r+ (IV-84)
1papeff,1 FtubeCFtube ×= (IV-85)
Equations de fermeture : gaz parfait, célérité du son
La détermination complète des caractéristiques du fluide au sein des deux tubulures est obtenue en
utilisant un coefficient de comportement. Dans le système considéré, le fluide passe dans un premier
cas d’une surface de passage Ftube à une surface Spap alors que dans un second cas, c’est le processus
inverse qui est obtenu. Le coefficient de comportement ayant pour objectif de tenir compte de la
distorsion des filets fluides qui sont alors similaires, ce coefficient est identique dans les deux
équations de bilan massique.
L’étude expérimentale a été effectuée pour différentes valeurs de l’angle de déviation du volet
papillon (dpap = 45° ; 60° ; 90°) et pour une pression initiale au sein du système tubulaire variant de 0,5
à 0,9 bar par pas de 0,1 bar. La Figure IV-46 montre l’évolution du coefficient de comportement en
fonction du nombre de Mach et de l’angle de déviation du papillon. Ce coefficient est borné par deux
valeurs. La première, égale à l’unité, correspond au cas où le papillon est absent (surface géométrique
de passage égale à la section de la tubulure et aucune déviation des filets fluides). La seconde valeur,
égale à (-Spap/Ftube) correspond au cas très particulier où le boîtier papillon est très peu ouvert. Les
perturbations sont tellement importantes que le volet se comporte alors comme un mur où l’onde est
intégralement réfléchie.
A partir de ces différents résultats, une modélisation complète du boîtier papillon est obtenue avec











































d pap = 45 degres (Fluent)
d pap = 45 degres (Modele)
d pap = 60 degres (Fluent)
d pap = 60 degres (Modele)
d pap = 90 degres (Fluent)
d pap = 90 degres (Modele)


















dpap = 45 degres (Exper imental)
dpap = 45 degres (M odele)
dpap = 60 degres (Exper imental)
dpap = 60 degres (M odele)
dpap = 90 degres (Exper imental)
dpap = 90 degres (M odele)
(a) (b)
Figure IV-46. Evolution de Cpap par détermination numérique (a) et validation expérimentale (b)
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Figure IV-47. Comparaison des différentes modélisations (t = 0,9 ms)
La Figure IV-47 correspond à une étude comparative entre les résultats obtenus d’une part avec une
simulation numérique tridimensionnelle (Fluent) et d’autre part avec une simulation numérique
unidimensionnelle à partir des résultats bibliographiques (Winterbone [10]) et ceux obtenus par notre
modèle (OndEMI). Il apparaît ainsi que le modèle bibliographique reste incomplet en ce qui concerne
la détermination de l’onde de choc réfléchie sur le volet papillon.
IV.6. - LE FILTRE A AIR
Les tubulures d’admission des moteurs à combustion interne laissent apparaître une singularité très
spécifique, à savoir le filtre à air. Ce dernier permet d’une part d’empêcher la poussière contenue dans
l’air de pénétrer dans le moteur, limitant ainsi son usure, mais vise également à atténuer le bruit
d’aspiration. Ce type d’élément est le plus souvent (mais pas exclusivement) composé de papier dont
la porosité permet de générer une surface géométrique de passage artificielle. Le but de cette étude
n’étant pas de caractériser et de modéliser la (large) gamme des filtres à air, seul celui présent sur le
moteur test a été étudié.
1 2Filtre Element 1 Element 2M+1 M+2 10M 2
(a) (b)
Figure IV-48. Représentation schématique d’un filtre à air (a) et des points de discrétisation (b)
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Pour cela une modélisation unidimensionnelle est obtenue en effectuant à chaque pas de temps un
bilan instantané de masse, de quantité de mouvement et d’énergie. Comme pour les précédentes
singularités, l’utilisation de coefficient de comportement permet de prendre en considération différents
phénomènes. En effet, la porosité du filtre à air fait qu’une partie de l’onde incidente est transmise au
travers du filtre alors qu’une autre partie est réfléchie. De plus, un des autres effets de la porosité est
l’augmentation des frottements qui modifient la surface effective de passage. Par conséquent, pour un
écoulement se dirigeant du tube 1 vers le tube 2 (voir Figure IV-48), le coefficient de comportement
permettant de déterminer l’état du fluide dans le second tube doit être plus faible (et donc avoir une
influence plus grande) que celui permettant de décrire l’état du fluide dans le premier tube. Pour cette
raison, deux coefficients de comportement sont utilisés, tel que :
Caractérisation de l’élément 1 :

















2M,12M,12M,1 upup ×r+=×r+ +++ (IV-89)
21filtreeff,2 FtubeCFtube ×= (IV-90)
Equations de fermeture : gaz parfait, célérité du son
Caractérisation de l’élément 2 :

















0,20,20,2 upup ×r+=×r+ (IV-93)
12filtreeff,1 FtubeCFtube ×= (IV-94)
Equations de fermeture : gaz parfait, célérité du son
Une simulation tridimensionnelle basée sur l’utilisation du logiciel Fluent aurait nécessité de
connaître la porosité du filtre à air. Cette information n’étant pas connue, seule une étude
expérimentale a été effectuée. Pour cela, un filtre à air du type équipant le moteur test a été ajusté au
milieu d’une tubulure de diamètre 45 mm et de longueur 2 mètres (voir Figure IV-49). Une gamme
d’essais faisant varier la pression initiale (pinit = 0,5 ; 0,55 ; 0,6 ; 0,65 ; 0,7 ; 0,75 ; 0,8 ; 0,85 ; 0,9 bar)
à l’intérieur de la tubulure a été réalisée. La Figure IV-50 montre les résultats obtenus sur la
détermination des coefficients de comportement Cfiltre1 et Cfiltre2. Ceci permet d’obtenir les lois



























Figure IV-49. Filtre à air
La différence de pente obtenue entre les deux coefficients de comportement provient des pertes par
frottements pariétal supplémentaires engendrées par la traversée du filtre à air par le fluide. Afin de
comparer cette modélisation au modèle présenté dans l’étude bibliographique, différentes simulations
numériques unidimensionnelles sont réalisées puis comparées aux résultats expérimentaux. Pour cela
la pression est mesurée en amont et en aval de la singularité à une distance de 10 cm. Le fait d’étudier
le passage d’une onde de choc permet de passer d’un nombre de Mach nul à une valeur constante
(échelon de vitesse). Par conséquent une valeur constante du coefficient de résistance Kfiltre peut être
utilisée (voir Figure I-12). Ne connaissant pas la porosité du filtre en papier, aucune valeur précise ne
peut être utilisée. Pour cette raison deux calculs seront faits avec des valeurs du coefficient de
résistances différentes et représentatives de la gamme obtenue par la bibliographie (voir Figure I-12).
Dans un premier cas une valeur égale à 2 sera utilisée et dans un second cas, une valeur égale à 8.










C fi ltre1 (Experimental)
C fi ltre1 (Evolution)
C fi ltre2 (Experimental)
C fi ltre2 (Evolution)
Figure IV-50. Evolution des coefficients de comportement Cfiltre
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Biblio Kfil tre = 2
Biblio Kfil tre = 8




















Biblio Kfil tre = 2
Biblio Kfil tre = 8
(a) (b)
Figure IV-51. Comparaison des signaux de pression en amont (a) et en aval (b) du filtre à air
La Figure IV-51 montre ainsi les différents résultats obtenus. Il apparaît qu’un unique coefficient
de résistance ne permet pas de caractériser correctement les ondes de pression et que ce type de
modélisation ne peut être appliquée pour l’étude d’un écoulement instationnaire. La modélisation ici
obtenue permet de déterminer correctement l’amplitude des ondes de pression mais un phénomène
n’est pas correctement pris en compte. Il s’agit du pouvoir filtrant de cette singularité. En effet, les
ondes transmises et réfléchies obtenues de façon expérimentale ne se présentent plus sous la forme
d’un échelon. Cependant, cet aspect sera volontairement omis puisqu’une étude plus précise basée sur
une simulation tridimensionnelle (avec utilisation du logiciel Fluent) nécessite dans un premier temps
de connaître certains paramètres du filtre à air (campagne d’essais expérimentaux supplémentaires)
puis dans un second temps nécessite un temps d’investigation important afin de caractériser
correctement cette singularité, ce qui n’est pas l’objet de cette étude.
IV.7. - LES POTS DE DETENTE
Les systèmes d’échappement des moteurs à combustion ont pour rôle d’expulser le flux de gaz
avec un minimum de bruit et de diminuer le rejet dans l’atmosphère des substances polluantes
présentes dans les gaz qui sortent de la chambre de combustion. Pour cela, une ligne d’échappement
est constituée, dans le cas de moteurs atmosphériques, de trois parties différentes :
· les tuyaux, qui de part leurs géométries sont sources de propagation d’ondes de
pression et affectent les conditions de fonctionnement du moteur.
· le silencieux, dont l’objectif est de réduire les émissions sonores.
· le catalyseur, ou pot catalytique, qui agît sur les émissions polluantes.
Le moteur test utilisé pour cette étude ne comporte pas de catalyseur sur sa ligne d’échappement.
Par conséquent, cet élément ne fera l’objet d’aucune attention particulière dans ce travail et seuls les
pots de détente seront étudiés.
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Le rôle du silencieux est d’amortir les ondes de pression des gaz d’échappement. Pour cela, deux
types de technologie peuvent être exploités. Le premier consiste à décomposer le pot en plusieurs
chambres de longueurs différentes, reliées entre elles par des conduites. Cependant ce type de
silencieux induit une contre-pression assez élevée qui s’accompagne d’une perte de puissance
relativement importante. Le second type, qui est utilisé sur le moteur test, répond au nom de silencieux
à absorption. Ce type d’élément se compose d’une chambre traversée par un tube perforé (voir Figure
IV-52). La chambre est tapissée d’un isolant acoustique ce qui permet de transformer les ondes
pénétrant dans la chambre en chaleur par frottement. Cependant, le taux d’amortissement dépend de
nombreux paramètres qui diffèrent d’un silencieux à un autre (densité du matériau d’absorption,
longueur et épaisseur de la couche d’isolant, nombre et taille des trous, …). L’objectif n’étant pas de
caractériser l’ensemble de la gamme des silencieux, seule une étude expérimentale a été effectuée sur
le silencieux équipant le moteur test. Ses caractéristiques géométriques sont les suivantes :
· Dpot = 48 mm








Figure IV-52. Description d’un silencieux à absorption
L’élément n°2 constitutif du silencieux peut être assimilé à un tube de section circulaire ayant pour
diamètre hydraulique 125 mm. Cependant, la conception particulière de cette singularité moteur ne
permet pas d’utiliser directement les modèles établis précédemment. Au vue de l’analyse qui vient
d’être effectuée quant au rôle de cet élément, on considère que celui-ci peut être décrit par la
configuration représentée sur la Figure IV-53. Dans un premier temps, une partie du fluide est
transmise directement à l’élément n°3 de part le guidage du tube perforé. Par contre, une partie du
fluide passe dans la partie extérieure de l’élément n°2, ce qui engendre un certain nombre de pertes et
par la même occasion génère un réservoir de pression qui permet de limiter les variations de pression
en aval du silencieux. Pour cela, l’élément n°2 a été modélisé par une variation brutale de la section de
passage à ses extrémités puis par une variation progressive de la section de passage afin de tenir
compte du guidage du fluide. Les modèles de comportement de ces types de singularités ont donc été
utilisés. Quant à l’énergie dissipée par frottement dans la chambre incorporant l’isolant acoustique,
elle peut être modélisée par une augmentation du terme de frottement pariétal, soit :



















Figure IV-53. Description de la modélisation retenue pour le silencieux
Une étude expérimentale a donc été menée afin de caractériser les différents paramètres nécessaire
à la modélisation du silencieux. Pour cela, cette singularité a été installée sur le banc de tests Tube à
Chocs. L’élément n°1 présentant une longueur initiale de 0,2 m, un tube de 1 mètre de long a été
ajouté en amont du silencieux afin de permettre a l’onde de choc générée au début de la manipulation
de traverser entièrement le silencieux sans être perturbée par des retours d’ondes. Ainsi, sept
configurations ont été testées telles que : Tinit = 300 K et pinit = 0,6 ; 0,65 ; 0,7 ; 0,75 ; 0,8 ; 0,85 ; 0,9
bar. Ceci a permis d’obtenir les caractéristiques suivantes :
· Dpot21 = 55 mm
· Dpot23 = 95 mm
· fpot = 0,7









































Figure IV-54. Comparaison des signaux de pression en amont (a) et en aval (b) du silencieux
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La Figure IV-54 montre une comparaison entre les mesures de pressions effectuées à 12 cm en
amont du silencieux ainsi qu’à 10 cm en aval, et ce pour une pression initiale de 0,6 bar. Il apparaît
que l’allure est respectée à l’exception du front d’onde qui est fortement amorti dans le cas du résultat
expérimental. Cet aspect provient de l’isolant acoustique. Par conséquent une étude
multidimensionnelle plus approfondie est requise afin de caractériser un silencieux. Ceci n’étant pas
l’objectif premier de la simulation du fonctionnement complet d’un moteur à combustion interne,
seule l’amplitude des ondes de pression transmise et réfléchie est importante (ce qui finalement est
respecté avec la modélisation ici proposée).
Le moteur test installé sur le banc d’essais moteurs dispose d’un autre pot de détente. Celui-ci a été
développé sur une base d’un catalyseur dont la partie catalytique a été ôtée. Cet élément se résume
donc maintenant à un ensemble tubulaire avec pour diamètre d’entrée et de sortie 48 mm. L’élément
capacitif, quant à lui, présente un diamètre hydraulique de 102,5 mm soit un angle de déviation de
24,4 degrés. Au vu des résultats obtenus lors de l’étude du collecteur d’admission, une modélisation
avec variation brusque de la section de passage est alors adaptée à ce type de singularité. Les modèles
correspondant aux coefficients de comportement du fluide lors du passage au travers d’un
élargissement et d’un rétrécissement brusque de la section de passage sent utilisés.
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Ce chapitre rassemble les  différentes modélisations obtenues pour caractériser les singularités
rencontrées dans des systèmes à forte composante unidimensionnelle. Pour certaines singularités
géométriques et moteurs (comme les variations de la section de passage et les soupapes), la prise en
compte des différentes perturbations de l’écoulement peut être obtenue par une modification de
l’équation de bilan massique. L’ajout d’un coefficient de comportement dans cette équation permet
ainsi de déterminer les points représentant les conditions aux limites du système considéré. Ce
coefficient évolue en fonction des caractéristiques géométriques de la singularité mais également en
fonction du nombre de Mach. Cette approche est tout à fait adaptée aux singularités de type zéro-
dimensionnelle et peut à nouveau être utilisée lors de la présence d’obstacles au sein des différentes
tubulures (boîtier papillon et filtre à air).
Cependant les singularités fortement multi-dimensionnelles ne peuvent être correctement
représentées par ce type de modélisation. Dans le cas très particulier des changements de direction
de l’écoulement, l’aspect unidimensionnel étant prépondérant, une modification (en fonction des
caractéristiques géométriques du coude) du terme de frottement pariétal suffit à caractériser ce type
d’élément. La réunification de plusieurs tubulures est également source de perturbations de
l’écoulement. L’état du fluide est alors obtenu à partir d’un coefficient de comportement liant les
pressions totales en amont et en aval de la singularité. Une telle modélisation prenant déjà en
compte l’influence de la vitesse d’écoulement, le coefficient de comportement dépend alors
uniquement des caractéristiques géométriques de la jonction.
Ce chapitre a également permis de montrer qu’une combinaison de différentes singularités
géométriques pouvait permettre de caractériser une singularité de type moteur comme dans le cas
particulier du silencieux. Les modèles ainsi établis prennent en considération le caractère
instationnaire de l’écoulement ainsi que les caractéristiques géométriques des différentes
singularités. Plus complètes que celles présentées dans la littérature, ces modélisations permettent
de tenir compte précisément des phénomènes liés à la propagation des ondes de pression dans les
tubulures d’admission et d’échappement des moteurs à combustion interne.
L’ensemble de ces résultats peut maintenant être incorporé dans le code de calcul SELENDIA
afin de simuler intégralement le comportement du moteur à combustion interne servant de cas test









La simulation du fonctionnement complet d’un moteur à combustion interne passe entre autre
par une connaissance détaillée du comportement du fluide au travers des systèmes d’admission et
d’échappement. Pour cela, des modélisations réunies au sein d’un code de calcul (appelé OndEMI),
permettant de résoudre les équations de la dynamique des gaz, ont été développées précédemment.
L’objectif de ce chapitre est d’intégrer ces modélisations au sein du logiciel SELENDIA et
d’évaluer la qualité des résultats obtenus. Pour cela, ils sont comparés aux résultats provenant de
deux autres modélisations (basées sur des approches ²système²), et à des relevés expérimentaux
issus d’une campagne d’essais sur banc moteurs. L’ensemble de la démarche n’a pas été
entièrement réalisée faute de temps et la mise au point expérimentale s’est également avérée
délicate. Néanmoins, les premiers résultats obtenus, bien que partiels, révèlent tout le potentiel de la
procédure de simulation développée et sont présentés dans ce chapitre. Par la suite, une analyse est
menée afin de tenter de comprendre et d’analyser les évolutions du remplissage sur le moteur
considéré, comme préalable à une future optimisation.
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V.1. - PRESENTATION DE DEUX APPROCHES DE TYPE SYSTEME
Comme présenté dans le Chapitre II, le logiciel SELENDIA est un code de simulation
thermodynamique du fonctionnement des moteurs à combustion interne basé sur la méthode de
vidange remplissage. Cette modélisation peut apparaître suffisante pour étudier des moteurs Diesel
fortement suralimentés, pour lesquels le remplissage est essentiellement influencé par la pression de
suralimentation et le couple délivré est principalement gouverné par la quantité de combustible
injectée. En revanche, elle semble à priori inadaptée pour décrire le fonctionnement d’un moteur à
allumage commandé et à alimentation atmosphérique comme le moteur test. En effet, pour ces
derniers, c’est la nature des écoulements dans les tubulures d’admission et d’échappement qui
détermine le remplissage plus que le niveau de pression d’admission qui reste proche de la pression
atmosphérique. C’est pourquoi, une évolution a été apportée afin de tenir compte de l’inertie des
fluides dans les tubulures d’admission et d’échappement. Cette modélisation reste très simple à mettre
en œuvre et peu coûteuse en temps de calcul, mais ne prend pas en compte les phénomènes de
propagation d’ondes de pression. Ces deux méthodes (vidange remplissage pur et méthode inertielle)
sont tout d’abord présentées, afin d’effectuer par la suite une étude comparative avec le code OndEMI.
V.1.1. - Méthode ²Vidange Remplissage pur²
Dans une méthode ²Vidange Remplissage pur², les singularités des systèmes d’admission et
d’échappement sont prises en compte uniquement par le biais des pertes de charges qu’elles induisent.
La Figure V-1 présente le principe de modélisation lié à cette méthode. Les collecteurs sont alors
représentés par des éléments capacitifs dont le volume correspond à la ligne complète de l’admission
ou de l’échappement suivant l’élément considéré.
Un bilan de masse et un bilan d'énergie (identiques à ceux présentés pour l’étude du collecteur
d’admission dans le Chapitre IV) associés à l'équation d'état du gaz permettent de déterminer la
pression, la masse et la température à chaque instant. La présence du boîtier papillon, du filtre à air et
des différents pots de détente engendre une perturbation de l’écoulement qui se traduit ici par une
simple perte de charge. Afin de prendre en compte cet aspect, le théorème de Bernoulli est utilisé pour
déterminer le débit massique (noté Dm) au travers de ces éléments, ce qui suppose que l’air reste
incompressible dans ces zones particulières. On obtient ainsi dans le cas du boîtier papillon (et du





























Figure V-1. Lignes d’admission et d’échappement d’un point de vue ²Vidange Remplissage pure²
Le même type de relation est obtenu pour déterminer le débit massique au travers des différents
pots de détente. Pour caractériser ces singularités, la pression moyenne dans les collecteurs
d’admission et d’échappement du moteur test est mesurée. Les coefficients kpap et kpot sont alors
déterminés de telle sorte que la valeur moyenne de la pression expérimentale et de celle obtenue par








L’inertie liée à la longueur plus ou moins importante des tubulures n’est pas prise en compte et
cette méthode ne permettra pas de différencier deux configurations de circuits de géométries
différentes et présentant des volumes globaux identiques.
V.1.2. - Méthode ²Inertielle²
Une étude plus précise sur l’influence des écoulements au sein des tubulures d’admission et
d’échappement des moteurs à combustion interne peut être effectuée en prenant en compte l’inertie du
fluide dans les différentes canalisations. La Figure V-2 présente les différences obtenues par rapport à
une méthode ²vidange remplissage pur². Le principe consiste à décrire les systèmes d’admission et
d’échappement comme une combinaison d’éléments capacitifs calculés par la méthode vidange
remplissage et d’éléments inertiels caractérisés par le rapport, noté SL, entre la section de passage du






















Figure V-2. Lignes d’admission et d’échappement d’un point de vue ²inertiel²
Par application du principe fondamental de la dynamique (en faisant l’hypothèse d’un fluide








Comme pour la méthode de ²vidange remplissage pur², les débits massiques en entrée et en sortie
du système sont calculés à partir de l’équation de Bernoulli qui englobe les différentes pertes générées
par le boîtier papillon, le filtre à air et les pots de détente.
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V.2. - INTEGRATION DU CODE ONDEMI
Les deux approches qui viennent d’être présentées permettent de tenir compte de la présence des
systèmes d’admission et d’échappement des moteurs à combustion interne au niveau des pertes de
charge dues à la présence de certains éléments et de situer leur influence capacitive (en terme de
volume de fluide contenu par ces circuits), voire leur influence inertielle pour la seconde. Cependant,
ces techniques ne permettent pas de prendre en compte des phénomènes de propagation d’ondes de
pression dans les tubulures d’admission et d’échappement à cause du recours à l’hypothèse
d’incompressibilité qui est souvent utilisée. Pour combler cette lacune, le code OndEMI, développé
dans les chapitres précédents, est intégré au sein du logiciel SELENDIA. Les équations relatives à la
dynamique des gaz ayant été décrites précédemment, seule la description du système complet est ici
présentée.
La Figure V-3 permet de décrire les liaisons existantes entre les différents éléments constituant les
systèmes d’admission et d’échappement du moteur test étudié. La vitesse d’écoulement est positive
lorsque le fluide se dirige de l’admission vers l’échappement. La résolution des équations de la
dynamique des gaz est alors réalisée dans chacun des tubes présentés dans le Tableau V-1. Ces
derniers sont caractérisés par une longueur et un diamètre (celui-ci suit une évolution linéaire entre ses
extrémités gauche et droite). Le Tableau V-2 rassemble les caractéristiques des différentes singularités
géométriques et spécifiques aux moteurs à combustion interne présentes sur les lignes d’admission et
d’échappement du moteur test utilisé pour cette étude. Il apparaît ainsi que les éléments coudés sont



























































1 ; 2 ; 3 ; 4 37 32,95 290
5 ; 8 24,64 29 250
6 ; 7 24,64 29 170
9 95,75 95,75 50
10 55 55 50
11 55 55 300
12 225 55 200
13 80 225 200
14 80 80 1000
15 ; 16 38,1 38,1 120
17 48 48 210
19 48 48 550
21 48 48 80
22 102,5 102,5 290
23 48 48 260
25 48 48 300
26 55 95 290
27 48 48 300
Tableau V-1. Caractéristiques géométriques des différentes tubulures du moteur test
Singularité Caractéristiques
colad Volcolad = 1,656.10-3 m3
VS1 ; VS4 ; VS5 Variation brusque de la section de passage
Papillon Présence d’un boîtier papillon
VS2 ; VS3 Variation progressive de la section de passage
Filtre Présence d’un filtre à air
ES1 ; ES2 Extrémités ouvertes, etube = 2 mm
J1 ; J2 Jonctions primaires du collecteur d’échappement
J3 Jonctions secondaires du collecteur d’échappement
18 Coude, Rcbcoude = 100 mm, dcoude = 60°
20 Coude, Rcbcoude = 50 mm, dcoude = 90°
24 Coude, Rcbcoude = 60 mm, dcoude = 90°
SLC1 ; SLC2 Extrémités d’un silencieux
Tableau V-2. Définition des singularités géométriques et spécifiques du moteur test
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Quelques difficultés ont été rencontrées lors de l’élaboration du code de calcul. En effet, les
modèles de description des écoulements au niveau des jonctions (collecteurs d’échappement) ont été
obtenus pour une configuration d’écoulement fixée. L’utilisation d’un schéma numérique d’ordre deux
nécessite l’utilisation de deux points imaginaires. Or lors d’un changement de configuration de
l’écoulement, les deux points imaginaires peuvent se retrouver dans des configurations différentes ce
qui entraîne une discontinuité au niveau de la résolution numérique. Afin de surmonter
momentanément ce problème, les jonctions J1 à J3 ont été traitées de la même façon que le collecteur
d’admission (voir Chapitre IV) en intégrant trois éléments capacitifs. Le volume de chacun de ces
éléments, représentatif du système réel, est égal à 8,5.10-5 m3.
Par ailleurs, la variation de la section de passage de la soupape revient à considérer un tube dont
l’une des extrémités est à section de passage constante alors que l’autre extrémité est à section de
passage variable. Cet aspect conduit à modéliser le tube comme un divergent (ou convergent suivant le
sens de l’écoulement) dont l’angle varie en fonction du temps. Ceci revient à effectuer une
modélisation où le diamètre (et donc la section de passage) évolue en fonction du temps. Or cette
étude considère un écoulement unidimensionnel et la variation du diamètre du tube (en fonction du
temps) n’est pas intégrée dans les équations de la dynamique des gaz. Pour cette raison, le tube est
supposé comme étant à section de passage constante (voir Chapitre IV). La prise en compte de la
variation de la section de passage à la soupape dans le modèle de description des soupapes permet de
déterminer correctement le débit massique transmis au niveau des soupapes (voir Figure V-4 (a)),
puisque le modèle a été établi pour respecter cette condition. Cependant, la perte du caractère
divergent (ou convergent) de la tubulure engendre une erreur sur la détermination de la vitesse
d’écoulement lorsque la section de passage reste faible (voir Figure V-4 (b)). En effet, la vitesse
d’écoulement est en réalité importante à la soupape (faible section de passage) et diminue dans le reste
du tube de part le caractère divergent. Ceci n’étant pas respecté avec la modélisation
unidimensionnelle, les ondes de pression se propageant dans les tubulures d’échappement, et
notamment celles remontant vers les cylindres, sont surévaluées et engendrent une contre-pression
trop importante. Ce phénomène est également apparu au niveau des soupapes d’admission mais dans
une moindre mesure du fait de l’importance du volume du collecteur d’admission. Pour faire face à ce
problème de modélisation, les soupapes ont donc dans un premier temps été modélisées comme pour
une simulation de type ²vidange remplissage pur² ou ²inertielle². Le volume des éléments capacitifs
associés, représentatifs du système réel, est alors de 10-4 m3.




















































































Figure V-4. Evolution du débit à la soupape (a) et de la vitesse d’écoulement à l’entrée du tube (b)
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V.3. - PERFORMANCES MOTEUR : COMPARAISON ET VALIDATION
V.3.1. - La consommation
Les législations en vigueur, concernant les émissions polluantes, ont contraint les constructeurs à
utiliser des catalyseurs d’oxydoréduction. Cette technologie a conduit à réguler la richesse du mélange
de telle sorte que la combustion soit stœchiométrique. Pour cette raison, les différents essais présentés
dans ce chapitre ont été effectués à partir d’une cartographie moteur établie pour respecter ce critère.
Le calculateur utilisé au banc d’essais ne permet pas de réguler précisément la richesse en utilisant la
mesure obtenue par une sonde lambda (boucle fermée) comme cela est fait sur un moteur commercial.
Ainsi, sur le moteur test, il apparaît quelques écarts par rapport à la richesse 1 comme indiqué sur la
Figure V-5. Néanmoins, les différents simulations numériques seront effectuées en maintenant un
dosage stœchiométrique.
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Figure V-5. Evolution de la richesse en fonction de la vitesse de rotation
La courbe de consommation massique expérimentale (en mg.cycle -1) est le reflet de la variation du
remplissage des cylindres et de la richesse (voir Figure V-6 (a)). Les fortes valeurs des deux premiers
points (2000 et 2500 tr.min-1) sont liées à une richesse un peu forte. Pour les autres points, la richesse
est plus proche de l’unité (bien que légèrement pauvre) et les variations sont plus directement liées aux
variations de remplissage. Afin d’estomper l’influence de la richesse sur la consommation du moteur,
une correction est apportée en utilisant une courbe de consommation corrigée définie comme étant le
rapport entre la consommation massique et la richesse.
La Figure V-6 (b) montre que la courbe de consommation établie à partir de la méthode de
²vidange remplissage pur² est très plate. Les variations de remplissage des cylindres en fonction de la
vitesse de rotation du moteur ne sont pas correctement prises en compte par cette méthode. D’un point
de vue quantitatif, les résultats obtenus avec le logiciel SELENDIA par une approche inertielle ou par
l’utilisation du code OndEMI sont proches. Cependant, des variations plus brutales apparaissent avec
la méthode inertielle. Par exemple, la consommation passe de 22 à 24 mg.cycle -1 entre 4500 et 4750
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tr.min -1. Une prédiction plus précise de la consommation du moteur pourrait, peut être, être obtenue en
affinant la modélisation du balayage qui, dans le cas de ces différentes simulations, suppose (pour
l’instant) un mélange instantané entre les gaz frais et les gaz brûlés. Le processus réel pourrait être
caractérisé par des calculs CFD interne au cylindre ou par une campagne d’essais.
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Figure V-6. Evolution de la consommation en fonction de la vitesse de rotation
V.3.2. - Le couple
Les phénomènes de propagation d’ondes de pression dans les collecteurs d’admission et
d’échappement des moteurs à combustion interne sont à l’origine de phénomènes de contre-pressions
qui peuvent altérer les performances du moteur. La Figure V-7 montre la courbe de couple obtenue
expérimentalement et qui est comparée aux résultats des trois types de simulations numériques. Il
apparaît, tout comme pour l’étude de la consommation, que la méthode de ²vidange remplissage pur²
n’est pas satisfaisante ; elle sous-estime largement le couple à partir de 4000 tr.min-1. De plus, les
résultats qualitatifs liés à la méthode inertielle sont peu satisfaisants. Des évolutions différentes par
rapport aux essais expérimentaux apparaissent, tout comme lors de l’étude de la consommation. Les
résultats obtenus à partir du code OndEMI paraissent plus conformes à la réalité.
La Figure V-7 montre que, quelle que soit la technique employée pour tenir compte des
écoulements dans les systèmes d’admission et d’échappement des moteurs à combustion interne, le
couple calculé diminue fortement lorsque la vitesse de rotation du moteur devient élevée et devient
assez largement inférieur au couple mesuré alors que la consommation est toujours correctement
estimée (écart maximal de 10%). Cet aspect peut être lié d’une part à une surévaluation de la puissance
consommée pour vaincre les frottements mécaniques (voir Chapitre II) et d’autre part à une mauvaise
évaluation du dégagement de chaleur lié à la combustion.
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Figure V-7. Evolution du couple en fonction de la vitesse de rotation
La mesure du couple moteur sur le banc d’essais est effectuée à partir d’un frein à Courant de
Foucault. L’affichage de la mesure est réalisé de façon mécanique à partir d’un système de balance. Ce
dispositif restant sensible à la température, un ²offset² a été observé entre une mesure à froid et une
mesure à chaud. La courbe expérimentale retenue tient compte de ce décalage. Cependant, suivant les
conditions expérimentales, il est apparu que ce décalage n’était pas toujours constant. Une étude
supplémentaire concernant cet ²offset² pourrait être menée afin d’obtenir une courbe expérimentale
plus précise de l’évolution du couple en fonction de la vitesse de rotation du moteur.
V.4. - ANALYSE DU FONCTIONNEMENT DU MOTEUR
La validation des modèles de comportement établis pour chacune des singularités peut être réalisée
en comparant les performances globales obtenues expérimentalement avec celles obtenues
numériquement, comme cela vient d’être fait. Cependant, une autre possibilité consiste à comparer les
signaux de pression en différents points du moteur, ce qui permet également de comprendre et
d’analyser le fonctionnement du moteur. La comparaison entre les signaux de pression expérimentaux
et ceux obtenus à partir du logiciel SELENDIA sera faite sur un cycle moteur. Pour les mesures
expérimentales, une moyenne est calculée sur plusieurs cycles afin d’éliminer les différents signaux
parasites.
V.4.1. - La pression cylindre
Dans le but de mesurer la pression dans le cylindre, un capteur de pression est installé au sein d’une
des bougies (voir Chapitre II). La Figure V-8 montre les résultats expérimentaux obtenus concernant
la mesure de la pression cylindre (effectuée dans le cylindre n°1) pour la boucle basse pression. Il
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apparaît pour des vitesses de rotation élevées que les signaux de pression sont parasités par la vibration
de la structure du groupe motopropulseur. Ce phénomène est alors observable sur l’ensemble des
relevés de pression liés à cette étude. Les résultats restent tout de même exploitables. Une amélioration
pourrait éventuellement être apportée en utilisant des capteurs de pression avec une compensation
d’accélération.
Ces relevés de pression montrent toute l’importance des phénomènes de propagation d’ondes de
pression dans les systèmes d’admission et d’échappement des moteurs à combustion interne.
L’opération de balayage est réalisée entre 337°AM et 380°AM, ce qui correspond à un pic de pression
pour l’ensemble des essais expérimentaux (voir Figure V-8). Aux environs de 4000 tr.min-1 , un double
pic de pression apparaît (voir Figure V-8 (b)). D’un point de vue expérimental, cette vitesse de rotation
correspond au ²trou² le plus significatif sur la courbe de couple.


















































































Figure V-8. Relevés expérimentaux de la pression cylindre (cycle basse-pression)
La Figure V-9 montre les résultats obtenus numériquement en comparaison avec les essais
expérimentaux pour quatre vitesses de rotation différentes. L’accord qualitatif ainsi obtenu est très
satisfaisant à 2000 et 3000 tr.min-1. Quelques différences apparaissent pour les vitesses de rotation de
4000 et 5000 tr.min-1. Cependant, les variations de pression sont correctement évaluées à partir de
360°AM.  Avant 360°AM, la pression calculée est très surévaluée par rapport à la mesure. Cette
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différence peut s’expliquer par une erreur sur le coefficient de décharge lié aux soupapes (ce
coefficient n’a pas été mesuré pour le moteur test mais est issu de l’analyse bibliographique). Le
double pic de pression n’est pas correctement retrouvé à 4000 tr.min-1 mais une contre-pression
(absente pour les autres régimes moteurs) est présente pour cette vitesse de rotation. Les différences
obtenues apparaissant pendant la phase d’échappement, il conviendra donc par la suite d’améliorer la
modélisation du collecteur d’échappement en le considérant non pas comme un élément capacitif mais
comme un assemblage de tubulures utilisant des jonctions de type T et Y.


















































































Figure V-9. Pression cylindre à 2000 (a), 3000 (b), 4000 (c) et 5500 tr.min-1 (d)
V.4.2. - La pression d’admission
Afin de caractériser la forme et l’amplitude des ondes de pression dans le système d’admission du
moteur test, un capteur de pression (voir Chapitre II) est installé à 80 mm de la soupape sur le tube n°1
(voir Figure V-3 et Tableau V-1) reliant le collecteur d’admission à la culasse. La Figure V-10
rassemble les différents résultats expérimentaux. Il apparaît qu’une augmentation de la vitesse de
rotation du moteur s’accompagne d’une réduction du nombre d’oscillations du signal de pression sur
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un cycle. Ces oscillations sont périodiques sur un cycle moteur mais aucun découpage de la période ne
peut être obtenue entre –120° et 600°. Par ailleurs, l’amplitude des ondes de pression mesurée par ce
capteur de pression augmente avec la vitesse de rotation jusqu’à 5500 tr.min-1 (régime moteur
correspondant au couple maximal). Au delà de cette valeur, la tendance est inversée et l’amplitude
diminue.






















































































Figure V-10. Relevés expérimentaux de la pression dans une tubulure d’admission
La Figure V-11 montre l’étude comparative effectuée entre les résultats numériques et
expérimentaux. L’utilisation du logiciel SELENDIA permet de retrouver les variations observées
précédemment concernant le nombre et l’amplitude des ondes de pression par cycle moteur.
Cependant, un déphasage apparaît, avant 380°, entre les signaux de pression numériques et
expérimentaux. Cet angle particulier correspond à la fin de l’opération de balayage.
Une étude complémentaire est effectuée concernant la position du capteur de pression. Pour cela,
une simulation numérique est effectuée avec le logiciel SELENDIA en déterminant la pression à 2 cm
de part et d’autre du capteur de pression. La Figure V-13 montre les résultats ainsi obtenus pour une
vitesse de rotation de 5500 tr.min -1. Il apparaît que l’amplitude des ondes de pression varie faiblement
et que le déphasage entre ces résultats reste négligeable. Par conséquent une erreur de positionnement


























































































Figure V-11. Pression d’admission à 2000 (a), 3000 (b), 4000 (c) et 5500 tr.min-1 (d)






















Capteur 2 cm en amont
Capteur de pression
Capteur 2 cm en aval
Figure V-12. Pression d’admission en amont et en aval du capteur à 5500 tr.min-1
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Une incertitude demeure néanmoins concernant la longueur exacte séparant le collecteur
d’admission de la soupape. En effet, les dimensions des différents éléments ont été obtenues par
mesure directe sur les géométries existantes. Or le collecteur d’admission est une pièce moulée
contenant les tubulures joignant la partie capacitive du collecteur à la culasse. Il est donc difficile de
connaître avec précision les dimensions de l’enveloppe interne surtout à cause de la courbure de ces
canalisations. Le même type de problème est apparu pour la mesure de la longueur de la canalisation
dans la culasse. Une amélioration ne pourra être apportée qu’à condition de disposer de plans précis
sur la géométrie du moteur.
V.4.3. - La pression d’échappement
L’étude des ondes de pression dans le système d’échappement du moteur test est effectuée à partir
d’une mesure de pression par un capteur (voir Chapitre II) installé à 150 mm de la soupape sur le tube
n°5 (voir Figure V-3 et Tableau V-1) reliant le collecteur d’échappement à la culasse. La Figure V-13
rassemble l’ensemble des résultats obtenus. Les vibrations dues notamment à la présence de la
soupape d’échappement expliquent les différentes perturbations observées.


















































































Figure V-13. Relevés expérimentaux de la pression dans une tubulure d’échappement
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Figure V-14. Pression d’échappement à 2000 (a), 3000 (b), 4000 (c) et 5500 tr.min-1 (d)
Comme lors de l’étude du système d’admission, le nombre de signaux de pression par cycle moteur
dépend de la vitesse de rotation du moteur. Les résultats expérimentaux montrent également que
l’amplitude des signaux de pression augmente jusqu’à 4000 tr.min-1, régime correspondant au ²trou²
de couple le plus significatif, pour diminuer par la suite.
La Figure V-14 permet de constater dans un premier temps que l’accord qualitatif obtenu entre les
résultats expérimentaux et numériques est globalement satisfaisant. Une différence est tout de même
obtenue pour une vitesse de 4000 tr.min-1 , où l’amplitude des ondes obtenues numériquement est plus
faible que celle des ondes de pression mesurées (par le capteur de pression).
Un capteur de pression supplémentaire a été installé sur le tube n°19 (voir Figure V-3 et Tableau
V-1) à 160 mm du coude n°18. L’objectif est alors de connaître l’importance des ondes de pression
entre le collecteur d’échappement et les différents pots de détente. La correspondance entre les
résultats numériques et expérimentaux est alors correcte pour les faibles vitesses de rotation mais un
écart plus important apparaît à haut régime moteur (voir Figure V-15). Ceci peut s’expliquer par le
type de modélisation adoptée pour le collecteur d’échappement. En effet, le collecteur réel favorise
(grâce à sa géométrie) l’évacuation des gaz d’échappement vers les pots de détente. Or la modélisation
retenue ici ne tient pas compte de ce phénomène (modélisation zéro-dimensionnelle au sens
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thermodynamique) qui devient de plus en plus important avec la vitesse de rotation du moteur puisque
la vitesse des gaz d’échappement est plus élevée.









































Figure V-15. Pression en aval du collecteur d’échappement à 2000 (a) et 5500 tr.min-1 (b)
V.4.4. - Détermination du débit massique aux soupapes
L’utilisation d’un logiciel de simulation du fonctionnement complet d’un moteur à combustion
interne permet d’obtenir des informations supplémentaires qui peuvent être difficilement accessibles
par le biais d’essais expérimentaux, comme par exemple les débits massiques aux soupapes. A terme,
lorsque des modèles affinés seront complètement validés, ce type de données sera utilisé afin de
comprendre et d’analyser les phénomènes observés au banc d’essais moteurs.























































Figure V-16. Débit calculé à la soupape d’admission (a) et à la soupape d’échappement (b)
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La Figure V-16 montre les résultats ainsi obtenus concernant les débits massiques au niveau des
soupapes d’admission et d’échappement. L’évolution du débit massique à la soupape d’admission
varie fortement en fonction de la vitesse de rotation alors que le débit massique au niveau de la
soupape d’échappement garde une évolution quasi-identique en fonction du régime moteur. Par
ailleurs, la masse d’air sortant du cylindre par le biais de la soupape d’admission reste assez




Ce chapitre présente les premiers résultats obtenus avec le nouveau simulateur du
fonctionnement complet d’un moteur à combustion interne issu de l’association des logiciels
SELENDIA et OndEMI. Lors de cette association, certaines difficultés numériques sont apparues,
notamment au niveau de la modélisation des soupapes et des jonctions entre tubulures. Une
modélisation alternative a été mise en place en faisant appel à des éléments capacitifs traités par la
méthode de vidange remplissage.
Les résultats finalement obtenus ont été confrontés d’une part avec deux méthodes zéro-
dimensionnelles (vidange remplissage pur et méthode inertielle) et d’autre part avec les mesures
effectuées sur le moteur test.
Les conclusions de cette confrontation sont les suivantes :
· la méthode vidange remplissage pur ne permet pas de déterminer correctement les
performances moteurs.
· la méthode inertielle présente des résultats quantitativement proches des essais mais
qualitativement, les tendances observées au banc d’essais ne sont pas toujours
respectées.
Bien qu’encore partiellement aboutie, la nouvelle modélisation s’avère la plus fiable et la plus
évolutive pour simuler et analyser le fonctionnement d’un moteur à combustion interne. Un certain
nombre d’améliorations sont toutefois nécessaires pour valider complètement l’ensemble de la
procédure :
· la résolution des problèmes numériques pour les modèles de soupapes et de
jonctions sera effectuée pour tenir compte des effets dimensionnels de ces éléments.
· un développement du modèle de balayage est à envisager.








Motivé par la nécessité de maîtriser le remplissage à l’admission et à l’échappement des moteurs
à combustion interne, ce travail représente un progrès dans le domaine de la simulation des
systèmes énergétiques complexes. Il présente ainsi une méthode innovante afin de déterminer
l’incidence des singularités présentes dans les systèmes d’admission et d’échappement des moteurs
à combustion interne sur la propagation des ondes de pression générées par l’ouverture et la
fermeture des soupapes. Les constats faits au banc d’essais moteur et les indications
bibliographiques ont conduit à centrer l’essentiel des investigations sur l’incidence des singularités
vis à vis des écoulements instationnaires.
La démarche mise en œuvre pour comprendre et analyser les phénomènes rencontrés est
l’élaboration d’un logiciel de simulation du fonctionnement d’un moteur complet basé sur
l’approche système dans lequel est intégrée la simulation 1D des écoulements dans les tubulures.
Pour cela, une stratégie d’étude est tout d’abord développée (chapitre II) pour caractériser
chacune des singularités rencontrées. Elle consiste à utiliser de façon intensive un code CFD
comme banc d’essais numérique afin de couvrir un nombre important de configurations
géométriques et de conditions d’écoulements. Pour chaque type de singularités, une validation est
réalisée en sélectionnant quelques configurations représentatives et en comparant les résultats issus
du code CFD avec des relevés expérimentaux obtenus sur un tube à chocs. Un modèle est alors
établi pour chaque singularité et intégré dans la procédure de simulation. Les moyens
expérimentaux mis en œuvre sont également décrits, notamment l’instrumentation spécifique du
moteur test et les capteurs à haute fréquence utilisés sur le tube à chocs.
La deuxième étape (chapitre III) consiste à déterminer le schéma numérique le mieux adapté,
pour cette étude, à la résolution des équations de la dynamique des gaz avec un écoulement
unidimensionnel. Il apparaît que le schéma Harten-Lax-Leer étendu à l’ordre 2 en espace et en
temps s’avère être le meilleur compromis entre la précision et le temps de calcul.
Le chapitre IV détaille chacun de ces modèles et leurs dépendance vis à vis des paramètres
géométriques et des caractéristiques de l’écoulement. On peut séparer les singularités étudiées en 2
groupes : les singularités géométriques et les singularités dites ²moteurs². Le premier groupe
concerne des éléments de portée générale rencontrés sur des conduits : les coudes, les jonctions
entre tubes, les variations brusques ou progressives de la section de passage, l’ouverture libre et
l’extrémité fermée. Le deuxième groupe rassemble les éléments spécifiques au domaine des moteurs
à combustion interne : les soupapes, le boîtier papillon, les différents pots de détente et les filtres à
air. Il s’avère que dans les modélisations présentées, le paramètre d’influence de l’écoulement est le
plus souvent le nombre de Mach.
Finalement, le chapitre V présente l’intégration des différents modèles établis dans un logiciel
de simulation du fonctionnement d’un moteur complet basé sur l’approche système. Cette étape a
mis en évidence quelques difficultés numériques pour la représentation de certaines singularités,
notamment les jonctions et les soupapes. Pour ces deux cas, les problèmes rencontrés ont été
contournés par l’adjonction d’éléments zéro-dimensionnels dans lesquels on applique la méthode
de vidange remplissage. La précision des résultats finalement obtenus, que ce soit pour l’évolution
des signaux de pressions dans les tubulures, ou pour les performances globales du moteur test,
valide l’ensemble de la démarche entreprise.
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Cette étude ouvre de nombreuses perspectives :
· il serait intéressant, à court terme, de résoudre les problèmes numériques inhérents
aux jonctions et aux soupapes dans le code SELENDIA afin d’obtenir pour les
Moteurs à Combustion Interne des résultats aussi proches des essais expérimentaux
que ceux obtenus pour le Tube à chocs (avec le code OndEMI). Il conviendra
également de compléter la ²bibliothèque² de modèles en étudiant d’autres éléments :
catalyseurs, turbomachines, échangeurs de chaleur…
· certains points de modélisation du moteur, le balayage en particulier mais aussi la
détermination des pertes mécaniques, pourraient être améliorés.
· par la suite, le logiciel développé pourrait être utilisé pour étudier la propagation des
ondes de pression lors des phases de fonctionnement transitoire. Il permettrait aussi
de tester numériquement des systèmes mécaniques innovants destinés à optimiser le
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Les équations de la dynamique des gaz peuvent être écrites sous une forme vectorielle non-
conservative comme présenté à l’aide des équations (I-15), (I-16), (I-17) et (I-18). Il est alors possible
de calculer les trois valeurs propres de la matrice A, ce qui permet d’obtenir :
( ) asu1 -=l (A1-1)
( ) u2 =l (A1-2)
( ) asu3 +=l (A1-3)
Ces valeurs propres étant réelles et linéairement indépendantes (vitesse du son non nulle) en tous
points du domaine, le système d’équations est dit hyperbolique lorsque le vecteur source est nul,
hypothèse qui sera faite ici. Les valeurs propres représentent les vitesses de propagation des fronts
d’ondes. Les trois directions caractéristiques associées à ces valeurs propres sont :
asu
dt
dx -= (direction caractéristique C-) (A1-4)
u
dt
dx = (direction caractéristique C0) (A1-5)
asu
dt
dx += (direction caractéristique C+) (A1-6)
Il existe donc trois catégories d’ondes simples. L’onde entropique correspond à la valeur propre
l(2). Les perturbations d’entropie sont alors propagées à la vitesse u et n’affecte que la masse
volumique. Les ondes acoustiques correspondent aux valeurs propres l(1) et l(3). Le terme d’ondes
acoustiques est alors utilisé car lorsque le gaz est immobile, les perturbations de pression et de vitesse
se propagent à la vitesse du son.
La méthode des caractéristiques est basée sur l’étude d’un écoulement unidimensionnel,
instationnaire, isentropique et s’effectuant au sein d’une tubulure à section constante. Ceci permet de



























































Ces équations aux dérivées partielles quasi-linéaires forment un système de type hyperbolique avec
deux variables dépendantes (u et as) et deux variables indépendantes (x et t). Une solution de la forme
as = as(x,t) et u = u(x,t) est requise. La méthode des caractéristiques consiste à transformer les deux
équations de solution as = as(x,t) et u = u(x,t) en un autre groupe de solutions c = c(u,as) et c = c(x,t).
Une unique relation entre c, u et as est obtenue. Ainsi la solution c = c(x,t) donnera des valeurs
numériques pour u et as en x à l’instant t [5].
Si une telle relation peut être établie, il s’en suit alors que la solution c = c(x,t) représentera une
surface tridimensionnelle. Des lignes spéciales sur cette surface ont la propriété que lorsqu’elles sont
projetées sur le plan (x,t) à c=0, la pente de la ligne projetée à une valeur numérique égale à la valeur
de c en ce point. Le problème d’équations différentielles aux dérivées partielles a été transformé en un
problème d’équations différentielles ordinaires, le long des lignes projetées [5]. Ces lignes projetées
sont appelées caractéristiques. Benson [5] montre que les trois équations suivantes représentent les















































Chacune des caractéristiques C+ et C- est alors définie par une équation de direction et par une
















das -g= équation de compatibilité pour C- (A1-15)
L’équation de compatibilité de la caractéristique C0 correspond en fait à la définition de la célérité










METHODE DE TRANSPORT DE FLUX CORRIGES
Les schémas basées sur une technique de transport de flux corrigés (notés FCT) profitent au mieux
des avantages des schémas au premier ordre (monotomes mais diffusifs) et des schémas du second
ordre (plus précis mais dispersifs). Ils effectuent une moyenne pondérée de ces deux solutions tout en
gardant la précision et la monotonie [44]. Cette technique est composée de trois étapes: transport,
diffusion et antidiffusion.
L’étape de transport consiste en fait à écrire le schéma sous la forme décrite par l’équation  (A2-1)
avec Tfct() représentant l’opérateur de transport [11]. Cette étape représente en fait l’écriture d’un
schéma à un ou deux pas par une technique aux différences finies usuelles.
( )nini1ni WTfctWWˆ +=+ (A2-1)
L’étape de diffusion consiste à éliminer les instabilités dues à une interpolation linéaire. Pour cela,
la notion de flux diffusif est introduite (voir équation (A2-2)) avec l’utilisation d’un facteur de
pondération, noté w. En se limitant à une procédure explicite pour la résolution du système
d’équations relatif à la dynamique des gaz, il existe alors deux possibilités d’écriture pour cette étape
[47] :
· Diffusion via damping : élimination des instabilités au détriment du CFL.
· Diffusion via smoothing : réduction significative (mais incomplète) des instabilités
avec augmentation du CFL.






Wˆfct -×w=F ++ (A2-2)
































L’étape d’antidiffusion a pour but de restaurer la justesse de l’étape de transport aussi bien que
possible sans pour autant reprendre à nouveau les instabilités. Cette opération est nécessairement non
linéaire. Pour cela, la notion de flux antidiffusif est introduite (voir équation (A2-5)) avec l’utilisation
d’un limiteur, noté qfct.
Annexe 2
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Il existe trois possibilités d’écriture pour cette étape [48] :
· La forme naive.
· La forme phoenical.
· La forme explicit.
































































































































































































Niessner et Bulaty [48] ont effectué une étude sur les paramètres w et qFCT afin d’en déterminer les





La méthode de Newton-Raphson est employée pour résoudre les équations décrivant les conditions
aux limites qui prennent la forme de polynômes multiples implicites. Cette application s'avère rapide
et robuste dans de nombreuses situations physiques. Sa méthode de calcul peut être décrite comme
suit.
Par exemple, le système suivant de trois équations à trois inconnus peut être utilisé.
( ) 0var,var,varfonct 3211 = (A3-1)
( ) 0var,var,varfonct 3212 = (A3-2)
( ) 0var,var,varfonct 3213 = (A3-3)
En supposant que (var10, var20, var30) correspondent à une première conjecture à la solution exacte.
La solution de Newton-Raphson établit alors que (var11, var21, var31) seront des approximations
correctes avec :
101011 varvarvar D-= (A3-4)
202021 varvarvar D-= (A3-5)
303031 varvarvar D-= (A3-6)
On note que fonct10 correspond à fonct1(var10, var20, var30). L'équation est résolue pour les valeurs


















































































Le processus est répété en utilisant les nouvelles approximations comme valeurs de départ. Le
procédé d'itération continue jusqu'à ce que chacune des valeurs de correcteur soit moindre qu’une























































































































Etude et modélisation des ondes de pression dans les géométries complexes.
Application à la simulation du fonctionnement d’un Moteur à Combustion Interne.
Cette thèse traite des phénomènes de propagation des ondes de pression dans les systèmes d’admission et d’échappement
des moteurs à combustion interne. Ces derniers sont constitués d’éléments tubulaires reliés entre eux par différents type de
singularités (coude, jonction, collecteur, boîtier papillon,…) qui affectent la forme des ondes engendrées par l’ouverture et la
fermeture des soupapes.
La démarche mise en œuvre pour comprendre et analyser les phénomènes observés consiste à améliorer le logiciel
SELENDIA (développé au laboratoire) simulant le fonctionnement d’un moteur complet. L’objectif est de remplacer la
méthode de vidange remplissage pour les systèmes d’admission et d’échappement par une modélisation unidimensionnelle.
La première étape repose sur la détermination du schéma numérique le mieux adapté à la résolution des équations de la
dynamique des gaz. Puis, chacune des singularités est caractérisée par une étude au moyen d’un code de calcul CFD
accompagnée d’une validation expérimentale sur un tube à chocs.
L’ensemble des modèles développés est ensuite intégré au sein du logiciel de simulation du fonctionnement des moteurs.
La validation de toute la procédure est finalement réalisée par comparaison avec des mesures effectuées sur un moteur test,
instrumenté spécifiquement pour cette étude. Le logiciel ainsi obtenu se présente comme un moyen d’analyse des
phénomènes observés au banc d’essais, mais aussi d’assistance à la conception et à l’optimisation des moteurs à combustion
interne.
Mots-clés : simulation, écoulements instationnaires, mécanique des fluides compressibles, propagation d’ondes de pression,
Moteur à Combustion Interne, calcul CFD, modélisation unidimensionnelle, singularités géométriques et
moteurs, approche numérique et expérimentale
Study and modelling of pressure waves in complex geometrical design.
Application to the simulation of an Internal Combustion Engine behaviour.
This thesis deals with pressure waves propagation in inlet and exhaust systems of internal combustion engines. They
consist of tubular elements connected to each other by different type of singularities (elbow, junction, manifold, throttle
valve...) which affect the form of the waves generated by the valves opening and closing.
The methodology implemented to understand and analyse the phenomena consists in improving SELENDIA code
(developed in the laboratory) which simulates a complete engine behaviour. The objective is to replace the filling-and-
emptying modelling used for inlet and exhaust systems by a one dimensional modelling. The first step is the choice of a
numerical scheme to solve the gas dynamics equations for the application being investigated. Then, each singularity is
characterised by a study with the use of a CFD code and by an experimental validation on a shock-tube.
All the models are included in the complete engine simulation code. The validation of the whole procedure is carried out
by comparison with measurements from a test engine, instrumented specifically for this study. The resulting code can be
used as a means of analysis of the phenomena observed on test bench, but also for design and optimisation of internal
combustion engines.
Key words : simulation, unsteady flows, compressible fluid mechanics, pressure waves propagation, Internal Combustion
Engines, CFD, one-dimensional model, geometrical and engines singularities, numerical and experimental
investigations.
Discipline : Sciences de l’Ingénieur
